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Die Zeit ist eine physikalische Größe, ihr Formelzeichen ist t mit der Sekunde [s] als Ein-
heit.  
 
Die Bestimmung der Zeit ist eine Jahrhunderte alte Wissenschaft. Ausgehend von Son-
nenuhren, Wasseruhren, mechanischen Pendel- beziehungsweise Unruhuhren und 
Quarzuhren findet seit den 50iger Jahren des 20. Jahrhunderts die genormte Bestim-
mung der Zeit mittels Atomuhren statt. Ohne eine exakte und definierte Bestimmung der 
Zeit wären heutige im Alltag verwendete Gegenstände nicht anwendbar. Dies betrifft bei-
spielsweise die Navigation via GPS, die Signalverarbeitung, die Koordinierung der Infra-
struktur, den Austausch von Informationen im Internet oder terminliche Absprachen. Da-
her war und ist die Zeitmessung und deren Genauigkeitsangabe zum einen eine Notwen-
digkeit aber ebenso ein Merkmal für den technischen Fortschritt.  
 
Dies zeigt sich vor allem in der historisch entwickelten Uhrentechnik. Neben der Funktion, 
der Wirkungsweise und der Genauigkeit einer Uhr spielte die handwerkliche Umsetzung 
und deren Präsentation Jahrhunderte lang eine ebenso wichtige Rolle. Seit den 70iger 
Jahren des 20. Jahrhunderts führte die Einführung der Quarzuhr zu einem fast vollstän-
digen Verdrängen der bis dahin gängigen mechanischen Uhrwerke. Die genauere Zeitan-
zeige, die höhere Gangdauer und die geringen Preise führten zu deren Erfolg. Es kam zu 
einem fast vollständigen Forschungs- und Entwicklungsstopp im Bereich der mechani-
schen Uhren. Trotzdem erfährt die mechanische Uhrentechnik im Luxussegment seit den 
90iger Jahren des 20. Jahrhunderts eine Renaissance. Hierbei sind vor allem die Punkte 
Handarbeit, geringe Stückzahlen, Fertigung in Manufakturen und die Herstellung in Tradi-
tionsbetrieben vom Uhrmacher übergeordnet anstatt der hohen Genauigkeit der Zeitan-
zeige. Die Genauigkeit der Zeitmessung, in der Uhrentechnik als Gang bezeichnet, ist 
eine reine Definitionsgröße. Der Gang bei Atomuhren liegt bei weniger als ± 1 s in 
20 Millionen Jahren, bei Quarzuhren nach einer Chronometerprüfung im Bereich kleiner 
± 0,3 s am Tag und bei mechanischen Kleinuhren nach Chronometereinteilung im Mittel 
bei etwa ± 4 s bis ± 6 s am Tag.  
 
Die steigende Nachfrage nach mechanischen Kleinuhren und deren monopolhafte, meist 
in Schweizer Unternehmen erfolgte Fertigung der Uhrenkomponenten, führten zu einem 
stetig zunehmenden Interesse, historisch gewachsene handwerkliche Vorgaben und Vor-
schriften zu hinterfragen. Genauere Fertigungstechnologien, die Verwendung neuerer 





und Qualitätssicherung, welche beispielsweise in der Feinwerktechnik, dem Maschinen-
bau oder der Fahrzeugtechnik seit Jahren Stand der Technik sind, führen zu Forschungs-
aufgaben mit der Möglichkeit, ermittelte theoretische Ergebnisse mit reichlich handwerk-
lichen Erfahrungen der Uhrmacher zu stützen. Das Interesse, die Funktionsweise der ein-
zelnen Teilsysteme im Uhrwerk genau zu analysieren, Möglichkeiten der Anpassung so-
wohl fertigungsbedingt als auch wirkungsgrad- und genauigkeitssteigernd aufzuzeigen 
und zu definieren führte zur Anfertigung dieser Arbeit. Als Themenschwerpunkte werden 
die Teilsysteme Räderwerk und Hemmung einer mechanischen Uhr abgegrenzt. Das Wis-
sen und die Forschungsergebnisse auf diesen Teilgebieten sind aufgrund des durch die 
Einführung der Quarzuhr entstandenen Entwicklungsstopps sehr stark durch firmenspezi-
fische Erkenntnisse gebunden. Die in der Literatur zu findenden Informationen zu beiden 
Teilgebieten sind überwiegend aus praktischen Untersuchungen entstanden und wurden 
in den 50iger bis 70iger Jahren des 20. Jahrhunderts theoretisch unterlegt. Die gängigen 
Fachbücher zu den Gebieten zeigen einerseits einen groben Überblick zu den Themen-
schwerpunkten auf oder liefern detaillierte Beschreibungen zu praktischen Erfahrungen 
beziehungsweise Problemen im Uhrwerk. Alternativ existieren zu einzelnen Schwerpunk-
ten auf den Gebieten der Räderwerksverzahnung und der Ankerhemmungen Veröffentli-
chungen von unabhängigen Forschungseinrichtungen, welche die vorherrschenden Prob-
lemstellungen detaillierter erläutern. Eine zusammenhängende Literatur, welche den 
grundlegenden Einblick in die Themenschwerpunkte des Räderwerkes und der Hemmung 
beschreibt, Möglichkeiten zur Analyse und zur Berechnung der Teilsysteme aufzeigt, Op-
timierungsparameter und Auswertungsstrategien definiert und eine programmspezifische 
Umsetzung der Erkenntnisse liefert, ist in der Uhrentechnik nicht in vollem Umfang vor-
handen. 
 
Mit dieser Arbeit wird ein Beitrag geschaffen, welcher das systematische Vorgehen bei 
der Analyse und der Berechnung der Uhrwerkskomponenten Räderwerk und Schweizer 
Ankerhemmung beschreibt. Es werden theoretische Untersuchungen aufgeführt, Opti-
mierungsparameter herausgestellt und Messungen an realen Uhrwerken durchgeführt, 
insbesondere zur Validierung der theoretischen Untersuchungen. Mit der Auswertung der 
Messergebnisse werden Möglichkeiten gezeigt, geometrische und kinematische Problem-









2 Präzisierung der Aufgabenstellung 
In mechanischen Kleinuhren steht aufgrund des begrenzten Bauraumes eine definierte 
Antriebsenergie zur Verfügung. Das im Federhaus gespeicherte Antriebsdrehmoment soll 
mit wenigen Verlusten und mit einem möglichst konstanten Betrag über das Räderwerk 
und die Hemmung an das Schwingungssystem der Uhr übertragen werden. Somit wird 
gewährleistet, dass der Drehschwinger eine hohe und gleichmäßige Amplitude ausführt, 
mit dem Ziel die Abweichung der angezeigten Uhrzeit zur idealen Zeit zu minimieren. 
Eine Abweichung zwischen angezeigter Zeit tx und realer Zeit tn wird nach DIN 8236-1 
[DIN70] als Stand te der Uhr (Fehler der Anzeige) definiert. Gebräuchlicher ist die Angabe 
des Ganges, welche den Anzeigefehler te auf die reale Zeit tn bezieht [DIN70]. Der Gang 
eines Uhrwerkes wird zum einen von der Hemmung und zum anderen durch eine nicht 
isochrone Schwingung der Unruh beeinflusst. Beide Einflussgrößen sind abhängig vom 
Betrag und Verlauf des Antriebsdrehmomentes und somit von der Amplitude des Dreh-
schwingers [Gla69], [Dit65], [Kai71].  
 
Ausgehend von der Funktion und Wirkungsweise einer mechanischen Kleinuhr werden 
die im Kraftfluss liegenden Komponenten näher untersucht und deren spezielle Anforde-
rungen und Problemstellungen beschrieben. Auf die Baugruppe Räderwerk und Hem-
mung wird hierbei besonders eingegangen, weil diese die Drehmomentenübertragung 
bzw. die Verluste vom Federhaus zum Drehschwinger und damit die Amplitude und das 
Isochronismusverhalten des Schwingungssystems signifikant beeinflussen. Reibverluste 
entstehen beim Eingriff der abwälzenden Zahnräder im Räderwerk, der Lagerung der 
Ritzelwellen in den Lagersteinen und durch Kontaktreibung beim Eingriff der Hemmungs-
komponenten. Isochronismusfehler, welche den Gang der Uhr beeinflussen, werden auf-
geführt und deren Abhängigkeit von der Amplitude des Schwingsystems näher beleuch-
tet. 
 
Im Räderwerk kommt es im Gegensatz zu üblichen Getrieben des Maschinenbaus nicht 
auf winkeltreue Übertragungen der Drehbewegung an, sondern auf eine möglichst 
gleichbleibende Drehmomentenübersetzung. Aus diesem Grund werden überwiegend 
Kreisbogen-, modifizierte Evolventenverzahnungen oder Zahnräder mit speziell angepass-
ter Zahnflankenform verwendet. Eine ausführliche Literaturrecherche und die Ermittlung 
der kinematischen Eigenschaften typischer Verzahnungen in der Uhrentechnik bilden die 
Grundlage für Vorschläge zur Optimierung der Zahnprofilform mit dem Ziel einer mög-
lichst gleichmäßigen und hohen Drehmomentenübertragung der Zahnradstufen. Hierbei 
werden der Einfluss von Fertigungstoleranzen, der Einfluss des Reibwertes und der Ein-




fluss des Lagerspiels berücksichtigt. Die Berechnung der kinematischen Eigenschaften 
erfolgt „quasistatisch“, d.h. ohne den Einfluss der Trägheitswirkung der Räder und Wel-
len. Drehmoment und Amplitudenmessungen an realen Uhrwerken zeigen den Vergleich 
zu den theoretischen Untersuchungen auf und sollen die beschriebenen Zahnprofilanpas-
sungen praktisch stützen.  
 
Eine Beschreibung unterschiedlicher Hemmungsausführungen soll die Funktion und Wir-
kungsweise der Hemmungen verdeutlichen. An der Schweizer Ankerhemmung, welche in 
heutigen mechanischen Kleinuhren überwiegend Anwendung findet, werden die Bewe-
gungsabläufe, die kinematischen Eigenschaften und der Wirkungsgrad analytisch berech-
net und bewertet. Im Ergebnis dienen die ermittelten Bewegungsabläufe der Hemmung, 
die Verläufe der Kraftübertragung vom Ankerrad hin zum Drehschwinger der Uhr und der 
Wirkungsgrad (statisch, dynamisch) zur Auslegung bzw. Dimensionierung, zur Steigerung 
der Amplitude des Drehschwingers bei gleichem Antriebsdrehmoment, zur Ableitung op-
timaler Geometrieparameter und zur Ermittlung des Einflusses auf das Isochronismus-
verhalten des Schwingungssystems. Über die messtechnische Ermittlung der Amplitude 
des Drehschwingers werden die Auswirkungen der Geometrieoptimierung verdeutlicht 
und der Vergleich zwischen analytischen Berechnungen und Praxis aufgezeigt. 
 
Die Ergebnisse der Untersuchungen sollen einen Beitrag zur Auslegung und Dimensionie-
rung mechanischer Uhrwerke leisten. Es soll gezeigt werden, dass der Einsatz heutiger 
Berechnungsmöglichkeiten zu Optimierungen an bestehenden und zukünftigen Uhr-
werkskomponenten führen kann. Praktische Erfahrungen des Uhrmachers sollen durch 
die theoretischen Untersuchungen bestätigt werden und bei der Neuauslegung von Uhr-
werken Anwendung finden.  
 
 




3 Grundlagen und Stand der Berechnung/ Auslegung 
3.1 Aufbau und Funktion einer mechanischen Kleinuhr 
Eine mechanische Kleinuhr lässt sich unabhängig von den vorhandenen Komplikationen, 
in der Uhrentechnik beschreibt diese Bezeichnung die Zusatzfunktionen eines Uhrwerkes, 
beispielsweise neben der Anzeige von Stunde, Minute, Sekunde, einer Anzeige des Da-
tums, eine Anzeige von Mondphasen oder des aktuellen Aufzugszustandes, mit wenigen 
wichtigen Bauelementen schematisieren, siehe Bild 1. Hierbei unterteilen sich die darge-
stellten Elemente in Energiespeicher (Federhaus), Räderwerk (Räderkette von Federhaus 
bis Ankerradtrieb), Hemmung und Schwingungssystem (Unruh mit Spiralfeder).  
 
 
Bild 1: Aufbau einer mechanischen Kleinuhr mit Schweizer Ankerhemmung und Rücker, 
Quelle: NOMOS Glashütte/SA 
Im Federhaus wird die Energie für den Antrieb des Drehschwingers durch eine Spiralfe-
der (in der Uhrentechnik als Zugfeder bezeichnet) gespeichert, siehe Bild 2 links. Beim 
Ablauf der Uhr erfolgt die Entspannung der Aufzugsfeder, was zu einer veränderlichen 
Drehmomentenabgabe an das Räderwerk führt, siehe Bild 2 rechts. Der Unterschied zwi-
schen Aufzugs- und Ablaufkennlinie ist durch die Reibung zwischen den Windungen der 
Feder zu erklären [Kru87]. Die Aufgabe des Räderwerkes ist die möglichst verlustfreie 
und konstante Übertragung des abgegebenen Drehmomentes der Zugfeder an die Hem-
mung bzw. das Schwingungssystem der Uhr. Die Übersetzung erfolgt in mechanischen 
Uhren vom langsam drehenden Federhaus zum schnell drehenden Ankerrad. Die Hem-
mung einer mechanischen Uhr stellt das Bindeglied zwischen Räderwerk und Schwin-
gungssystem dar. Sie hat die Aufgabe, dem Drehschwinger Energie zuzuführen und das 
Räderwerk kontinuierlich freizugeben bzw. zu blockieren (Schrittweise Bewegung der 





rad, das auf der Achse des Sekundenradtriebes sitzt,
Sicherungsrolle und der Hebelstein (Ellipse), 
besteht zum einen aus einer Spiralfeder
weiterhin aus der Unruh als schwingende Masse
Hebelscheibe verbunden ist und somit die Verbindung zur Hemmung gewährleistet. U
ruh und Spiralfeder stellen einen Drehschwinger dar.
 
Bild 2: Schnittdarstellung Federhaus mit gespannter Aufzugsfeder
Aufzugskennlini
 
Bild 3: Aufbau einer Ankerhemmung
Aufbau Schwingungssystem
Der Drehschwinger dient als Referenzgeber für die angezeigte Zeit
der angebrachten Spiralfeder in einer festgelegten Frequenz
werden Frequenzen zwischen f
Rückers ist es möglich, die Federsteifigkeit
system über die Änderung der effektiven Federlänge zu beeinflussen. Dies ist notwendig, 
weil Fertigungsabweichungen an der Feder und der Unruh zu einer Frequenz
Gangabweichung führen. Über die Hebelscheibe
tigten Ellipse wird das Räderwerk zwei Mal pro 
Grundlagen und Stand der Berechnung
 der Anker, die Hebelscheibe
siehe Bild 3 links. Das Schwingungssystem 
 und den Rückerstiften, siehe 
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dass die Energieweitergabe vom Ankerrad über den Anker der Hemmung erfolgt. Die 
Ganggenauigkeit der Uhr (Abweichung der angezeigten Zeit tx von der wahren Zeit tn  
bezogen auf die Zeit tn nach DIN 8236 bzw. der Abweichung der Ist-Schwingfrequenz fx 
von der Soll-Frequenz fn des Drehschwingers bezogen auf die Soll-Frequenz fn) hängt im 
großen Maße von der momentanen Schwingung des Systems ab, siehe Gl. 3-1 [Gla69], 
[Dit65], [Kai71]. Ein positiver Wert des Ganges bedeutet ein Vorgehen, ein negativer 
Wert ein Nachgehen der Uhr. 
− −
= =
x n x n
n n
t t f fG t f  
Gl. 3-1 
 
Gefordert wird eine möglichst gleichbleibende Schwingbewegung der Unruh, d.h. die 
Amplitude der Schwingung und die Periodendauer sollten über dem Ablauf der Uhr mög-
lichst konstant bleiben. Beide Größen werden u.a. aufgrund von Reibung im Räderwerk, 
der Hemmung, der Stellung des Rückers, der Einflüsse der Spiralfeder (Trägheit, 
Schwerpunkt), dem Verlauf der Federkennlinie der Aufzugsfeder, von Umwelteinflüssen, 
der Wirkung einer Unwucht, von Einbau-/ Lagefehlern und der momentanen Lage der 
Uhr beeinflusst [Tra13], [Gaß07], [Kai71], [Sto71]. In der Uhrentechnik werden die Aus-
wirkungen der Störgrößen auf die Schwingung der Unruh als Isochronismusfehler be-
zeichnet. Der Zustand eines Schwingungssystems wird als isochron definiert, wenn es 
seine Schwingungen unabhängig von der Amplitude in gleichbleibender Zeit bzw. in glei-
cher Frequenz ausführt (idealer Schwinger) [Tra13], [Gie52].  
 
 
3.2 Einflussgrößen einer nicht isochronen Schwingung im Uhrwerk  
Die Beeinflussung der Frequenz des Schwingungssystems einer mechanischen Kleinuhr 
kann in direkte amplitudenabhängige Störgrößen, in Reibungseinflüsse, äußere Umwelt-
einflüsse und in Fertigungs- bzw. Montagefehler unterteilt werden. Den weitaus größten 
Einfluss auf die Frequenz stellen die amplitudenabhängigen Störgrößen dar. Hierzu zäh-
len Auswirkungen der Spiralfeder, des Rückers, der Hemmung, des Räderwerkes und der 
Aufzugsfeder. Die Spiralfeder im Schwingungssystem ist einseitig eingespannt und am 
anderen Ende mit der drehbar gelagerten Unruh verbunden. Hierdurch kommt es beim 
Auslenken zu einer nicht konzentrischen Ausdehnung der Feder, was in der Uhrentechnik 
als „Atmen“ bezeichnet wird. Dies führt zur Änderung des Trägheitsmomentes und der 
Verlagerung des Schwerpunktes in Abhängigkeit von der Amplitude und zur Beeinflus-
sung des Ganges [Tra13], [Gaß06], [Gie52], siehe Bild 4. Außerdem entstehen beim 
„Atmen“ der Feder Zusatzspannungen in der Feder, welche ein nichtlineares Rückstell-
moment zur Folge hat. Dies wird als CASPARI Effekt bezeichnet [Tra13], [Gai67], 




[Gla66]. Der CASPARI Effekt ist abhängig von der Lage des inneren zum äußeren An-
steckpunktes der Feder, die durch den Restwinkel λ beschrieben ist. Untersuchungen in 
[Tra13], [Mar86], [Gie52] zeigen, dass bei einem Uhrwerk ohne Rücker und einem Rest-
winkel von λ = 90° und λ = 270° ein minimaler Einfluss auf das Rückstellmoment und 
damit auf den Gang der Uhr zu erwarten ist, siehe Bild 5. Der CASPARI Effekt tritt in al-
len Lagen der Uhr auf. 
 
 
Bild 4: Verlagerung der Spiralfeder („Atmen“) in Abhängigkeit der Auslenkung [Tra13] 
 
 
Bild 5: Definition von Restwinkel λ, Rückerwinkel φR und Rückerspiel jR [Tra13] 
Ein weiterer Einfluss, hervorgerufen durch die Spiralfeder, entsteht nur in den Kronenla-
gen der Uhr, siehe Bild 6. In diesen führt die Wirkung der Schwerkraft zu einem von der 
Amplitude abhängigen Gravitationsmoment und zu Zusatzspannungen durch eine Verla-
gerung der Feder, welche das Rückstellmoment und damit den Gang der ausgelenkten 
Spiralfeder beeinflusst. Dies wird als GROSSMANN Effekt bezeichnet [Tra13], [Mar86], 
[Gie52]. Neben der Spiralfeder hat der Einsatz des Rückers Einfluss auf das Rückstell-
moment und auf den Gang der Uhr, siehe Bild 5. Aufgrund der Auslenkung der Spiralfe-
der legt sich diese in Abhängigkeit von der Amplitude, der Lage des Rückers und des 
Rückerspiels jR an die Rückerstifte an und ändert somit die effektive Länge der Feder 
bzw. deren Steifigkeit [Tra13], [Gaß07]. Ebenfalls führt eine Änderung des Rückerwinkels 




φR zu einer Beeinflussung des CASPARI Effektes, weil sich somit der effektive äußere 
Ansteckpunkt und damit der Restwinkel ändert [Tra13], [Gaß07], [Bau68]. Es entstehen 
Zusatzspannungen, die die Steifigkeit bzw. das Rückstellmoment der Feder beeinflussen. 
Die Hemmung der Uhr hat die Aufgabe, dem Schwingungssystem kontrolliert Energie 
zuzuführen, so dass dieses in einer möglichst gleichbleibenden Amplitude schwingt. Die 
Ausführung als Schweizer Ankerhemmung hat den Vorteil, dass eine Beeinflussung der 
freien Unruhschwingung auf einen kurzen Zeitpunkt bzw. auf einen geringen Winkelbe-
reich beschränkt ist [Rey08], [Die05]. In diesem Winkelbereich wird in der Bewegungs-
phase „Auslösung“ Energie vom Drehschwinger abgegeben und nachfolgend in der Phase 
„Hebung“ durch die Antriebsfeder wieder zugeführt. Da der Winkelbereich der Bewe-
gungsphasen, welcher konstruktiv an der Ankerhemmung festgelegt ist, konstant bleibt, 
aber in Abhängigkeit der Amplitude bzw. der Winkelgeschwindigkeit des Drehschwingers 
der zeitliche Anteil einer freien Unruhschwingung beeinflusst wird, ist eine Änderung des 
Ganges zu erkennen. Nach den Untersuchungen in [Gaß07], [Kru87], [Ric76], [Gla62], 
[Gie52] führt die Hemmung immer zu einem Nachgehen der Uhr, was sich mit kleiner 
werdender Amplitude verstärkt. Das angrenzende im Kraftfluss liegende Räderwerk über-
trägt das Drehmoment der Aufzugsfeder zur Hemmung. Aufgrund der im Eingriff befind-
lichen Zähne und der damit verbundenen Gleitreibung im Zahnkontakt kommt es zu peri-
odischen Schwankungen des an die Hemmung abgegebenen Drehmomentes [Roe11], 
[Kai71], [Gla69], [Joe57], [Dit65]. Diese Drehmomentenschwankungen lassen sich in 
langzeitige und kurzzeitige Effekte unterteilen [Gla69], [Joe57], [Dit65]. Die langzeitigen 
Schwankungen entstehen aus den ersten zwei bis drei Zahnradstufen, weil für einen 
Zahneingriff dieser Stufen mehrere Halbschwingungen der Unruh durchlaufen werden 
müssen. Im Mittel stellt sich eine Gleichgewichtsamplitude am Drehschwinger ein, welche 
hauptsächlich den durch die Hemmung verursachten Gang beeinflusst. Die kurzzeitigen 
Drehmomentschwankungen führen zu einer ständigen Änderung der Amplitude der Un-
ruh und somit zu einer Änderung der zuvor beschriebenen Isochronismusfehler. Hier-
durch entsteht zusätzlich pro Halb- bzw. Vollschwingung ein unterschiedlicher Gang. Die 
kurzzeitigen Schwankungen haben einen geringen Einfluss auf die Gangänderung, d.h. 
den Verlauf des Ganges über der Zeit, im Vergleich zu den langzeitigen Drehmomenten- 
bzw. Amplitudenschwankungen. Neben den Schwankungen des Drehmomentes durch 
das Räderwerk führt das Entspannen der Antriebsfeder (Ablaufen des Uhrwerkes) zu ei-
nem geringeren Antriebsmoment und somit zu einer geringeren Amplitude am Dreh-
schwinger, was mit einer Abnahme des Ganges, also dem Nachgehen der Uhr durch den 
Einfluss der Isochronismusfehler verbunden ist [Rei10], [Kai71], [Ric76]. Zu den Um-
welteinflüssen zählen Temperaturschwankungen, die Wirkung von äußeren magnetischen 
Feldern, die Änderung des Luftdruckes und das Einbringen von äußeren Stößen in das 




Uhrwerk [Gaß07], [Gla66], [Dit64], [Gie52]. Eine Beeinflussung des E-Moduls der Spiral-
feder, des Trägheitsmomentes von Unruh und Spiralfeder, der Steifigkeit der Feder oder 
die Luftreibung sind die Folge. Diese Effekte werden durch den Einsatz von speziellen 
Materialien und durch konstruktive Anpassungen verringert. Hierbei sind die Anwendung 
der Eisen-Nickel-Legierung NIVAROX als Werkstoff für die Spiralfeder oder der Einsatz 
von Silizium als Werkstoff für Feder und Hemmungsbauteile zu nennen [Bru12], [Rey08], 
[Hei73], [Lan66]. Fertigungs- und Montagefehler können zu Rund- und Flachlauffehlern 
an der Spiralfeder, zu einer Unwucht an der Unruh und der Spiralfeder oder zum Schief-
stellen der Spiralfeder führen. Hierdurch wird die Verformung der Feder beeinflusst und 
es können Zusatzspannungen auftreten, welche die Amplitude und den Gang des 
Schwingers beeinflussen [Gaß07], [Hän68]. Die Unwucht führt in den Kronenlagen der 
Uhr, siehe Bild 6, zu einem zusätzlichen Einfluss der Schwerkraft auf das Schwingungs-
system mit dem Ergebnis einer Beeinflussung der Amplitude. Ebenfalls führt die Schief-
stellung der Spiralfeder zur Änderung der Lagerreibung an der Unruhwelle und damit zu 
einer Änderung der Amplitude des Drehschwingers [Tra13], [Gaß07], [Wir68]. Reibungs-
einflüsse entstehen in den Lagerstellen der Ritzelwellen im Räderwerk, des Ankers und 
der Unruhwelle. Durch Reibung wird dem Schwingungssystem Energie entzogen bzw. 
weniger Energie zugeführt, was die Amplitude des Schwingers mindert und damit indirekt 
Einfluss auf den Gang der Uhr entsteht. Unterschiede stellen sich in den Kronen- und 
Ziffernblattlagen an der Uhr ein, siehe Bild 6, weil in den Kronenlagen die Welle auf einer 
größeren Fläche im Lager anliegt, in Ziffernblattlage der Reibungseinfluss aufgrund der 
kleineren Kontaktfläche deutlich geringer ausfällt [Tra13], [Dit64]. 
 
 
Bild 6: Definition von Kronenlage und Ziffernblattlage einer Uhr [Tra13] 
Mit dem beschriebenen Aufbau und der Funktion der Uhr wird ersichtlich, dass das Rä-
derwerk und die Hemmung im direkten Kraftfluss zwischen Aufzugsfeder und Schwin-
gungssystem liegen und ein signifikanter Einfluss auf die Amplitude und das Gangverhal-
ten des Drehschwingers besteht. Deshalb werden nachfolgend die speziellen Eigenschaf-
ten beider Teilbereiche näher untersucht und Optimierungsmöglichkeiten aufgezeigt, mit 
dem Ziel eine möglichst gleichmäßige und hohe Amplitude am Drehschwinger zu erhalten 
und damit den Einfluss auf eine nicht isochrone Schwingung zu verringern.  





3.3.1 Anforderungen an die Zahnradstufen 
Aufgrund des geringen Bauraumes in einer mechanischen Kleinuhr und des begrenzten 
Energiespeichers erfolgt die Übertragung der Federenergie zum Drehschwinger der Uhr 
mit einer großen Gesamtübersetzung der Räderkette vom langsam laufenden Federhaus 
bis zum schnelllaufenden Ankerrad, durch möglichst wenige Zahnradstufen. Dies bedingt 
eine hohe Übersetzung je Stufe, was die geringe Anzahl an Zähnen z der getriebenen 
Räder (Anwendungen bis minimal sechs Zähne) und der geringe Modul m der Zahnrad-
paarungen (m < 0,1 mm) zeigt. Während der Energieübertragung durch die Zahnradpaa-
rungen im Räderwerk kommt es zu nicht zu vernachlässigbaren Verlusten infolge von 
Reibung, weil die im Eingriff befindlichen Zahnräder aufeinander abwälzen [Lin10], 
[Sch10]. Um ein Verkleben und eine Verschmutzung der Zahnflanken zu vermeiden, glei-
ten die Verzahnungen meist ohne Schmierung aufeinander, was die Reibverluste ver-
stärkt. In [Lin10] ist beispielhaft für eine Evolventenverzahnung das relative Reibverlust-
moment ∆M2 über einem Zahneingriff, von Eingriffsbeginn (A) bis Eingriffsende (E), bei 
Einzeleingriff und in Abhängigkeit vom Reibwert µ dargestellt, siehe Bild 7. Es ist zu er-
kennen, dass das Verlustmoment über dem Eingriff nicht konstant ist, sondern vom Ein-
griffsbeginn (A) bis zum Eingriff auf der Verbindungslinie der Radmittelpunkte (C) ab-
nimmt und zum Eingriffsende (E) hin wieder zunimmt. Somit kommt es zu einer kontinu-
ierlich wiederkehrenden schwankenden Momentenübertragung beim Eingriff der Zahn-
paare. Im Wälzpunkt C kommt es zu einem reinen abrollen der Zahnflanken. Außerhalb 




Bild 7: Relatives Reibverlustmoment einer Evolventenverzahnung über einem Zahnein-
griff bei Einzeleingriff der Zähne [Lin10] 




Durch ein nach dem Verzahnen der Räder angewendetes Polieren soll zum einen der 
Reibwert der Zahnradpaarung verringert und zum anderen die Rauheit verringert wer-
den, so dass die Anhaftung von Fremdpartikeln an den Zahnflanken vermindert wird. Der 
Nachteil ist hierbei gegebenenfalls eine Veränderung der Sollzahnform, was sich negativ 
auf die kinematischen Übertragungseigenschaften auswirken kann. Die beschriebenen 
Form- und Zahnteilungsabweichungen von [Aßm61] sind heutzutage aufgrund des ein-
gesetzten elektrolytischen Polierens nicht zu erwarten. Der maximale Abtrag auf den 
Zahnflanken beträgt hierbei ca. 1 µm bis 2 µm. Die Räder werden meist aus Messing und 
die Triebe (Kleinrad in der Uhrentechnik) aus gehärtetem Stahl hergestellt. Nach den 
Untersuchungen von [Peu69] und [Ker69] konnte ein Gleitreibwert von µ = 0,2 im Zahn-
kontakt zwischen den Reibpartnern Stahl/Messing ermittelt werden. Weiterhin werden 
zur Realisierung einer möglichst konstanten Momentenübertragung von der im Maschi-
nenbau typischen evolventischen Flankenform abweichende Zahnprofilformen verwendet, 
mit dem Resultat einer ungleichmäßigen Drehwinkelübertragung [Koe59], [Try54], 
[Nav59], [Peu69], [Mru96]. Die Schwankung der Drehwinkelübersetzung spielt nach 
[Mer57] und [Peu69] bei Uhrenverzahnungen nur eine untergeordnete Rolle, weil diese 
aufgrund der schrittweisen Drehung des Räderwerkes und der geringen Winkeländerung 
der Zeiger nicht sichtbar ist. Außerdem gibt es einen vernachlässigbaren Einfluss auf die 
Trägheitswirkung des Räderwerkes und somit auf die Energiezufuhr zum Drehschwinger 
der Uhr. Als Bedingung für eine lauffähige Verzahnung wird hingegen eine mittlere 
Drehwinkelübersetzung in Höhe des Zähnezahlverhältnisses ith vorausgesetzt [Koe59], 
[Peu69]. Um möglichst gleichbleibende kinematische Eigenschaften trotz der nicht zu 
vernachlässigenden Reibung zu erzielen, sind Achsabstandsänderungen ∆a klein bzw. 
deren Auswirkungen durch eine geschickte Profilgeometrie zu minimieren [Try54], 
[Koe59], [Nav67]. Diese entstehen zum einen durch das wirksame Spiel in der Lagerung 
der Zahnradwellen im Lagerstein und zum anderen durch Fertigungstoleranzen der Wel-
len, Zahnräder und Lagerbohrungen. Das Lagerspiel verhindert ein Verklemmen der Ver-
zahnung durch einen möglichen Einfluss von Verschmutzungen. Dies führt zu einer Ände-
rung des Achsabstandes beim Eingriff der Räder, was sich auf die Momentenübertragung 
der Radpaarung auswirkt. Des Weiteren müssen die Verzahnungen ein großes Kopf- und 
Flankenspiel besitzen, um ein Klemmen aufgrund der möglichen Achsabstandschwankun-
gen bzw. von Fertigungstoleranzen und die ungehinderte Ablagerung von Verschmutzun-
gen im Zahngrund zu gewährleisten. Eine Selbsthemmung der Zahnräder ist in jeder Ein-
griffsstellung auszuschließen [Ker69].  
 
Zusammenfassend lassen sich die speziellen Anforderungen einer Räderwerksverzahnung 
durch folgende Punkte charakterisieren: 




- große Übersetzung in einer Getriebestufe  
- sehr kleine Zähnezahlen der Ritzel 
- hoher Verzahnungswirkungsgrad 
- die Verzahnung sollte möglichst das Moment ohne große Schwankungen über-
tragen und der momentane Momentenkleinstwert soll dabei möglichst groß 
sein 
- die geforderten kinematischen Eigenschaften sollen auch bei Achsabstands-
änderungen ∆a bestehen bleiben 
- ein großes Flanken- und Kopfspiel zur Vermeidung von Klemmen und der un-
gehinderten Ablagerung von Verunreinigungen im Zahngrund  
- Selbsthemmung darf nicht auftreten 
 
 
3.3.2 Typische Verzahnungsarten in der Uhrentechnik - Pseudozykloiden- 
bzw. Kreisbogenverzahnungen 
Die Kreisbogen- bzw. Pseudozykloidenverzahnung entstand etwa im 19. Jhd. aus der 
Modifizierung der bis dahin vor allem in der Uhrentechnik weit verbreiteten 
Zykloidenverzahnung [Ker69], [Rei10]. Der Nachteil dieser ist die Empfindlichkeit gegen-
über Achsabstandsänderungen ∆a aufgrund von vorherrschenden Fertigungsungenauig-
keiten und des für Uhrenverzahnungen typischen großen Lagerspieles [Try54], [Koe59]. 
Dies beeinflusst die Drehwinkel- und Momentenübertragung und den Wirkungsgrad 
[Roe09], [Rei10]. Die vorgenommenen Modifizierungen sind durch die Verwendung eines 
Kreisbogens als Zahnkopfprofil, eine Anpassung der Zahnkopfhöhe von Rad und Trieb 
um die Eingriffsstrecke vor und nach der Verbindungslinie der Zahnradmittelpunkte zu 
verringern und eine Variation der Zahndicke, um genügend Flankenspiel zu erzeugen, 
gekennzeichnet [Ker69]. Auf diese Weise wurden Verzahnungen geschaffen, welche den 
Anforderungen aus Abschnitt 3.3.1 besser genügen. Aufgrund der angeführten Änderun-
gen ist die Drehwinkelübersetzung, wie bei einer reinen Zykloidenverzahnung vorliegend, 
nicht mehr konstant. In der Uhrentechnik anzutreffende Kreisbogenverzahnungen sind 
nach Norm NHS 56702 [Nhs26] und NHS 56703 [Nhs28] (Schweiz 1926/28), NIHS 20-02 
[Nih74] (Schweiz 1974), DIN 58425 [DIN80] (BRD 1980), TGL 36 bis 165 (DDR 1981) 
identisch mit UKS 1065 [Uks81-1] und UKS 1066 [Uks81-2] (Ruhla - Werksnorm 1981), 
CETHEOR 1016 [Cet52-1] bis 1017 [Cet52-2] (Frankreich 1952), NF S80-525 [Nfs95] 
(Frankreich 1995), GOST 13678 - 73 [Gos87] (Russland 1987) und BS 978 - 2 [Bst52] 
(Großbritannien 1990), welche mit NHS 56702 und NHS 56703 identisch ist, festge-
schrieben. Die Kreisbogenverzahnungen unterscheiden sich geometrisch durch die Profil-




größen Kopf- ρa bzw. Fußkreisbogen ρf, Zahndicke s, Kopfkreis- da bzw. Fußkreisdurch-
messer df, Kopfspiel c, Zahnkopf- ha und Zahnfußhöhe hf. Zusätzlich wird in den einzel-
nen Normen zwischen Rad- und Triebgeometrie unterschieden und die Profilgrößen sind 
abhängig von der Zähnezahl z festgelegt. Um einen grundlegenden Überblick über die 
aufgeführten und in der heutigen Zeit vorwiegend angewendeten Kreisbogenverzahnun-
gen zu erhalten, werden diese anhand ihrer geometrischen Größen in Bild 8 charakteri-








Bild 8: Zahnprofilvergleich nach Kreisbogenverzahnungsnorm NHS 56702 & NHS 56703,  
NIHS 20-02, DIN 58425, NF S 80 - 525 und GOST 13678 - 73 
Das Zahnprofil der NHS - Kreisbogenverzahnung ist für Rad [Nhs26] und Trieb [Nhs28] 
in Bild 9 dargestellt. Alle angegeben Größen sind vom Modul m abhängig und für unter-
schiedliche Übersetzungsverhältnisse festgelegt. Das Fußprofil des Rades entspricht einer 
radial verlaufenden Geraden, welche in einen Kreisbogen übergeht. Am Zahnkopf ist ein 
Kreisbogen vorhanden. Der Radius ρ des Kreisbogens des Kopfprofils hat seinen Ur-
sprung unterhalb des Teilkreises r, so dass sich der Übergang zwischen Gerade und 
Kreisbogen ebenso unterhalb des Teilkreises einstellt. Der Zahnkopf ist spitz ausgeführt, 
die Zahnkopfhöhe t ist so gewählt, dass ein Zahnkopfspiel bei der Paarung der Räder von 
s´ = 0,4*m entsteht, die Zahndicke und die Zahnlückenweite am Teilkreis r sind gleich 
groß. Das Fußprofil des Triebes ist analog zum Rad eine radial verlaufende Gerade, wel-
che am Zahnkopf und Zahnfuß in einen Kreisbogen übergeht. Der Mittelpunkt des Kopf-
kreisbogens befindet sich auf dem Teilkreis r’. Es gibt drei verschiedene Kopfprofilformen 




(A bis C), welche die Größe und die Lage des Radius ρ’ beeinflussen. Außerdem ändert 
sich mit den Profilformen die Kopfhöhe t’. Hierbei ist die Profilform A bei großen 
Zähnezahlen, die Profilformen B und C für geringere Triebzähnezahlen anzuwenden. 
Zahndicke und Zahnlückenweite sind am Teilkreis nicht identisch, was zu einem festge-
legten Flankenspiel für alle drei Profile von 0,52*m bei einer Triebzähnezahl von  
z’ = 6-10 Zähnen und 0,31*m bei mehr als z’ ≥ 11 Zähnen der Radpaarung führt. Der 
theoretische Achsabstand der paarenden Räder ist der Nullachsabstand ad = r + r´. Die 




Bild 9: Auszug Zahnprofile nach NHS 56702 (Rad oben), NHS 56703 (Trieb unten) 
[Nhs26], [Nhs28] 
Die Kreisbogenverzahnung nach NIHS Norm [Nih74], in Bild 10 ersichtlich, beschreibt 
eine Weiterentwicklung der Geometrie der NHS Zahnprofile. Die angegebenen geometri-
schen Werte in der Norm sind wieder vom Modul m abhängig, aber nicht mehr für ver-
schiedene Übersetzungsverhältnisse aufgeführt, sondern in Abhängigkeit von der 
Triebzähnezahl festgelegt. Gültigkeit besitzt die Norm von zTrieb = 6 bis zTrieb = 20. Beim 
Radprofil wurden im Vergleich zur NHS Norm die Zahnkopfhöhe ha2 und die Zahnfußhöhe 
hf1 verringert. Sie variiert mit der vorhandenen Triebzähnezahl. Der Radius des Kopf-
kreisbogens ρ2 wurde einheitlich auf ρ2 = 2*m festgelegt und die Zahndicke s2 nun am 
Übergang vom Kreisbogen zur radial verlaufenden Fußgeraden angegeben. An den 
durchgeführten Änderungen fällt auf, dass die Länge der Fußgeraden verkürzt wurde. 
Dies lässt vermuten, dass eine mögliche Paarung zwischen Kopfkreisbogen Trieb und 
Fußgerade Rad negative Eigenschaften hervorbringt. Das Spiel zwischen Radkopf und 




Triebfuß bleibt mit c1 = 0,4*m mit NHS identisch, hingegen wird ein verringertes Spiel 
zwischen Triebkopf und Radfußausrundung in Anhängigkeit der Triebzähnezahl festge-
legt. Das Trieb weist nur noch eine Profilform für den Zahnkopfbereich auf, welche an-
nähernd mit der Zahnkopf- und Zahnfußhöhe der Profilform B der NHS 76703 [Nhs26] 
Norm übereinstimmt. Der Radius des Kopfkreisbogens ρ1 hat seinen Ursprung unterhalb 
des Teilkreises und ist abhängig von der Zähnezahl angegeben. Der theoretische Achsab-
stand der Radpaarung ist der Null-Achsabstand ad = r1 + r2. Das Kopfspiel c1 zwischen 
Radkopf und Triebfuß wurde im Vergleich zur NHS Verzahnung leicht vergrößert. 
 
 
Bild 10: Auszug Kreisbogenverzahnung aus NIHS 20-02, 
links: Trieb, rechts: Zahnradpaarung [Nih74] 
Die in Deutschland festgeschriebene Kreisbogenverzahnung nach DIN 58425 [DIN80] 
besteht analog den vorhergehenden Normen am Rad und Trieb aus einer im Fußbereich 
radial verlaufenden Geraden, welche am Zahnkopf und am Zahnfuß jeweils in einen 
Kreisbogen übergeht. Die Gültigkeit der Norm ist für einen Zähnezahlbereich am Trieb 
von zTrieb = 6 bis zTrieb = 20 festgelegt. Vergleicht man die geometrischen Größen des 
Radprofils nach DIN 58425 [DIN80] mit der NIHS Norm, siehe Bild 8, so wird ersichtlich, 
dass der Radius des Kopfkreisbogens ρ2 verringert wurde und für alle Zähnezahlen als 
Konstante ausgeführt wird. Kopf- und Fußhöhe sind in Abhängigkeit von der 
Triebzähnezahl festgelegt und bewegen sich in der gleichen Größenordnung wie bei 
NIHS 20 - 02. Das Triebprofil zeigt im Vergleich einen größeren Radius des Kopfkreisbo-
gens ρ1 als NIHS 20 - 02 und wird mit zunehmender Zähnezahl größer. Die Zahnkopf-
höhe am Trieb ist größer als bei NIHS, die Fußhöhe bei größeren Zähnezahlen am Trieb 
geringfügig kleiner. Das Flankenspiel ist durch die Änderung der Triebzahndicke am Teil-
kreis für verschiedene Zähnezahlen festgelegt, wird aber mit steigendem zTrieb geringer. 
Außerdem ist für die Radpaarung bei einem Antrieb durch das Rad oder den Trieb ein 
unterschiedliches Flankenspiel angegeben. Das Spiel zwischen Triebkopf und Radfuß ist 
im Vergleich zu NIHS 20 - 02 etwa um die Hälfte kleiner, das Kopfspiel im Triebgrund 




hingegen mit NIHS vergleichbar. Der theoretische Achsabstand von Rad und Trieb ist der 
Nullachsabstand ad = r1 + r2. 
Die französische Norm für Kreisbogenverzahnungen nach NF S 80 - 525 [Nfs95] für 
Übersetzungen ins Schnelle gilt für einen Zähnezahlbereich von zTrieb = 6 bis zTrieb = 16 
und zRad = 17 bis zRad = 201. Die Zahnkopfhöhen von Rad und Trieb sind geringfügig 
größer als bei NIHS 20-02, ebenfalls ist ein geringerer Fußkreisdurchmesser ersichtlich, 
siehe Bild 8. Das Spiel im Radzahngrund ist mit den zuvor beschriebenen Normen ver-
gleichbar. Zwischen Radkopf und Triebfuß ist hingegen ein vergrößertes Kopfspiel ausge-
führt. Die Zahndicke am Rad ist mit NIHS und DIN identisch. Die Triebzahndicke s1 ist 
am Teilkreis d1 für zwei Zähnezahlbereiche festgelegt, entspricht aber der Größenord-
nung von DIN 58425. Der Kopfflankenradius ρ2 am Rad ist abhängig von der Zähnezahl 
der paarenden Räder aufgeführt. Für kleine Zähnezahlen der Räder ist ein geringerer 
Radius ρ2 und bei hohen Zähnezahlen ein vergrößerter Kopfradius ρ2 im Vergleich zur 
Norm nach NIHS 20-02 festzustellen. 
Die in Russland im Jahr 1973 festgeschriebene Kreisbogenverzahnung nach 
GOST 13678-73 [Gos87] ist für eine maximale Zähnezahl am Rad von zRad = 100 bei ei-
nem Modul von m = 0,05 mm bis  m = 1 mm zulässig. Auffällig ist die Zahnkopfform der 
Triebkontur im Vergleich zu den Normen NIHS 20-02 und DIN 58425, vergleiche Bild 8. 
Hierbei ist ein kleinerer Kopfradius zu erkennen, welcher am Zahn eine längere radial 
verlaufende Fußgerade erzeugt und die Zähne damit nicht so spitz ausgeführt sind. Die 
Zahnprofilformen ähneln sehr stark, sowohl für Rad als auch für Trieb, denen nach Norm  
NF S 80 - 525. 
 
 
3.3.3 Typische Verzahnungsarten in der Uhrentechnik - Modifizierte Evol-
ventenverzahnungen 
Evolventenverzahnungen, welche im allgemeinen Maschinenbau nach DIN 867 oder für 
Anwendungen in der Feinwerktechnik nach DIN 58400 genormt sind, finden in der Uh-
rentechnik kaum Anwendung. Hierbei ist vor allem die geringe geforderte Triebzähnezahl 
als Problem zu nennen, weil bei der Herstellung der evolventischen Räder, bei kleiner 
Zähnezahl im Abwälzverfahren, Unterschnitt auftritt. Bei Unterschnitt werden Teile der 
evolventischen Zahnflanke fertigungsbedingt weggeschnitten, sodass diese für einen 
Zahneingriff nicht zur Verfügung stehen, siehe Bild 11. Dies führt zu einer Verkürzung 
des Eingriffsgebietes der Zahnradpaarung, was zu einer Verringerung der Überde-
ckung εα, d.h. der durchschnittlichen Anzahl im Eingriff befindlicher Zähne führt. Eine 
Verzahnung mit gleichbleibender Drehwinkelübertragung muss immer eine Überdeckung 




von εα  ≥ 1,0 aufweisen [Kra09], [Lin10], [Sch10]. Andernfalls kommt es zu Störungen 
bei der Bewegungsübertragung, was sich zusätzlich negativ auf die Drehmomenten-
übertragung auswirken kann. Nach [Try54], [Mru67] und [Mru96] führt das Auftreten 
von Unterschnitt am Trieb bei einer Zahnradpaarung zu einem geringen Wert der 
Momentenübertragung am Eingriffsbeginn und somit zu einer stark vergrößerten 
Drehmomentenschwankung über einem Zahneingriff. Außerdem ist das Eingriffsgebiet 
überwiegend vor der Verbindungslinie der Radmittelpunkte verteilt [Try54]. Des Weiteren 
ist nach [Try62] und [Try64] aufgrund von Fertigungstoleranzen bei der Herstellung von 
Uhrenverzahnungen im Abwälzverfahren im Modulbereich m ≤ 0,1 mm und überwiegend 
bei kleiner Zähnezahl ein gemeinsamer Eingriff von zwei Zähnen nicht gewährleistet. 
Somit findet ein ständiger Einzeleingriff eines Zahnpaares statt, was zu negativen Aus-
wirkungen auf die Momentenübertragung führen kann. Zusätzlich ist die Forderung der 
Achsabstandsunempfindlichkeit von Uhrenverzahnungen nicht mit einer Evolventen-
verzahnung nach Norm DIN 867 [DIN86] oder DIN 58400 [DIN84] umzusetzen, da sich 
das begrenzte Eingriffsgebiet aufgrund des wirkenden Lagerspiels und der relativ großen 
Verzahnungstoleranzen mit zunehmendem Achsabstand verringert und so zu einer Über-
deckung kleiner εα ≤ 1,0 führt, mit dem Ergebnis einer stark abfallenden Drehmomente-
nübertragung am Eingriffsbeginn bzw. Eingriffsende [Kra65]. 
 
 
Bild 11: Unterschnitt einer Evolventenverzahnung [Lin10] 
Der Literatur ist zu entnehmen, dass ab Ende der 40iger Jahre des vergangenen Jahr-
hunderts angepasste Evolventenverzahnungen für den Einsatz in Uhrwerken entstanden. 
In Patentschriften [ETA45] und [ETA46a] der Schweizer Firma ETA AG lassen sich Zahn-
profilanpassungen erkennen, welche durch Variation der Kopfhöhen Zahnradpaarungen 
für einen Eingriff bei unterschiedlichen Achsabständen ermöglichen. In [Gre51], [Joe58] 
und [Kei58] werden über die Vergrößerung des Eingriffswinkels, der Anpassung der 
Zahnkopf- und Zahnfußhöhen oder der Wälzfräserkopfgeometrie Zahnprofilformen be-
schrieben, welche bei kleiner Triebzähnezahl einen geringeren Unterschnitt aufweisen 
und somit für den Eingriff eine Überdeckung von εα ≥ 1,0 auch bei geringen auftretenden 




Achsabstandsschwankungen realisieren. Einen Nachteil dieser Verzahnungen beschreibt 
[Nav67], denn mit steigendem Eingriffswinkel α werden die Lagerkräfte und somit die 
Lagerreibung im Uhrwerk größer, was zu einem geringeren Gesamtwirkungsgrad des 
Räderwerkes führen kann. Weitere Vorschläge für die Verwendung von 
Evolventenverzahnungen bei kleiner Triebzähnezahl lieferten [ETA46b], [Try58] und 
[Köh59]. Hierbei werden Zahnradpaarungen beschrieben, welche sich durch die Vorgabe 
eines Drehmomentenverhältnisses iM, der dazugehörigen Drehwinkelübertragung iω, ei-
nes evolventischen Radflankenprofils und des hieraus berechneten Triebflankenprofils 
zusammensetzen. Eine weitere durch [ETA54] patentierte und heute in der Uhrentechnik 
angewendete Verzahnung stellt die Paarung zwischen einem evolventischen Rad mit zwei 
unterschiedlichen Eingriffswinkeln α1, α2 an der Zahnflanke in Kombination mit einer aus 
kreisbogenabschnitten zusammengesetzten Triebkontur dar, siehe Bild 12 links.  
 
  
Bild 12: Eingriffsgebiet modifizierter Evolventenverzahnungen in der Uhrentechnik;  
links: Rad mit unterschiedlichen Eingriffswinkeln an einer Flanke, Triebprofil aus Kreisbö-
gen (EV1); rechts: Radpaarung mit verschiedenen Eingriffswinkeln der Räder (EV2)  
Hierbei liegt im Fußbereich des Rades eine evolventische Zahnflanke vor, welche mit ei-
nem Werkzeug mit einem kleineren Profilwinkel erzeugt wird als im oberen Flankenbe-
reich der Verzahnung, an dem ein größerer Profilwinkel am Werkzeug vorliegt. Die Modi-
fikation erinnert an eine im Maschinenbau mit einem Protuberanzwerkzeug hergestellte 
Verzahnung. An der Radflanke entsteht ein Knickpunkt, an dem sich die beiden 
Evolventenabschnitte treffen. Auch hier ist das Ziel eine verringerte Drehmomenten-
schwankung über einem Zahneingriff zu realisieren und das Eingriffsgebiet symmetrisch 
um die Verbindunglinie der Radmittelpunkte anzuordnen. Die Drehwinkelübertragung ist 




bei dieser Paarung ebenfalls nicht konstant. Die Grundidee für eine weitere modifizierte 
Evolventenverzahnung, welche heutzutage ebenfalls in mechanischen Uhrwerken An-
wendung findet, wird in [Mru67] beschrieben. Hierbei sind zwei Maßnahmen zum Ver-
meiden der geringen Momentenübertragung am Eingriffsbeginn und der damit verbun-
denen großen Drehmomentenschwankung über einem Zahneingriff beschrieben. Die An-
passungen sollen das Eingriffsgebiet, welches sich bei Evolventenverzahnungen mit ge-
ringer Triebzähnezahl überwiegend vor der Verbindungslinie der Radmittelpunkte befin-
det, in Richtung der Verbindunglinie verschieben [Mru67]. Dies kann zum einen über die 
Anwendung von unterschiedlichen Grundkreisteilungen pb1 ≠ pb2 oder durch die Verwen-
dung von Kreisbögen am Zahnkopf der Räder, ähnlich der Kreisbogenverzahnungen, er-
folgen. Auf diese Weise entstehen modifizierte evolventische Zahnradpaarungen mit ei-
ner nicht konstanten Drehwinkelübertragung, aber einer verringerten Drehmomenten-
schwankung über einem Zahneingriff. Nicht evolventische Flankenbereiche kommen in 
Eingriff und die Eingriffslinie entspricht keiner Geraden [Roe11]. In [Mru67] wird die 
Empfehlung gegeben, Verzahnungen mit unterschiedlichen Grundkreisteilungen durch die 
Verwendung unterschiedlicher Eingriffswinkel der paarenden Räder α1 ≠ α2 anzuwenden, 
da diese nach seinen Untersuchungen die Anforderungen an eine Uhrenverzahnung am 
besten erfüllen, siehe Bild 12 rechts. 
 
 
3.3.4 Berechnung der Verzahnungseigenschaften der Kreisbogenverzahnung 
Für die Ermittlung der geometrischen Eigenschaften (Zahnformen der Räder, Eingriffsge-
biet, Eingriffslinie) und der kinematischen Eigenschaften (momentane Drehwinkel- und 
Drehmomentenübertragung) unterschiedlicher Kreisbogenverzahnungen werden unter 
anderem die in [Mer57] und [Ker69] beschriebenen analytischen Berechnungsansätze 
angewendet und in einem PC-Programm umgesetzt. Die geometrischen Größen zur Er-
mittlung der Zahnflankenform sind den Normen der unterschiedlichen Kreisbogenverzah-
nungen zu entnehmen. Zur Berechnung werden die im Kontakt befindlichen Zahnprofil-
bereiche über einem Zahneingriff durch Modelle aus dem Bereich der Koppelgetriebe be-
schrieben. Die Ersatzgetriebe stellen das Gelenkviereck und die Kurbelschleife dar. Bei 
einem ordnungsgemäßen Eingriff der Räder können drei unterschiedliche Eingriffssituati-
onen auftreten, siehe Tabelle . Dies sind die Kontaktverhältnisse zwischen Radkreispro-
fil - Triebkreisprofil, Radkreisprofil - Triebgerade und Radgerade - Triebkreisprofil. Die 
Punkte 01 und 02 stellen die Drehpunkte von Rad und Trieb mit den jeweiligen Drehwin-
keln φ1 und φ2 dar. Punkt P beschreibt den momentanen Kontaktpunkt der Zahnprofile 
und die Strecke 1M P  bzw. 2M Pdie dort vorliegenden Krümmungsradien ρ1 und ρ2 der 




Zahnflanken. Die Strecken 1 10 M  bzw. 2 20 M entsprechen den Abständen zwischen den 
Drehpunkten der Zahnräder und den Mittelpunkten der Krümmungsradien im Kontakt-
punkt. Die Größen l1 und l2 geben den Abstand zwischen den Drehpunkten und dem 
momentanen Berührpunkt der Räder wieder. Des Weiteren entsprechen die Größen rg1 
und rg2 den Radien zum Übergang zwischen radialverlaufender und kreisbogenförmiger 
Zahnflanke. Die Unterscheidung der Kontaktverhältnisse und somit die zu Grunde liegen-
den Berechnungsmodelle sind über die Eingriffsbedingungen in Tabelle  festgelegt. Alle 
Berechnungsgleichungen sind für den Antrieb am Rad, das heißt für eine Übersetzung ins 
Schnelle angegeben. Mit Hilfe der ermittelten Übertragungsgleichungen der Getriebe 
( )1 2F ,ϕ ϕ lässt sich die Drehwinkelübertragung iω in Abhängigkeit des Raddrehwinkels φ2 
bestimmen [Ker69], [Luc95]. Für den Vergleich verschiedener Zahnradpaarungen mit 
unterschiedlichen Zähnezahlen der Räder wird in der Uhrentechnik die Winkeltreue ηω, 
d.h. die Abweichung der Drehwinkelübertragung iω von der theoretischen Übersetzung ith 
herangezogen, siehe Tabelle . Die im Punkt P vorliegende Berührungsnormale beider 
Zahnflanken schneidet die Verbindungslinie der Radmittelpunkte und unterteilt diese im 
Verhältnis der momentanen Drehwinkelübersetzung iω. Der Schnittpunkt der gedachten 
Verlängerung des Koppelgliedes mit der Verbindungslinie der Drehpunkte von Rad und 
Trieb bildet einen Momentanpol. Das Verhältnis der Entfernungen zwischen dem 
Momentanpol und den Drehpunkten von Rad bzw. Trieb definiert das Verhältnis der Win-
kelgeschwindigkeiten  [HRT09]. Beim Eingriff der Räder auf der Verbindungslinie der 
Radmittelpunkte 1 20 0  kommt es zu einem Abrollen der beiden Zahnflanken. Dagegen 
führt ein Eingriff vor bzw. nach der Verbindungslinie zu einer überlagerten Roll-Gleit-
Bewegung der Zähne [Kra04], [Lin10], [Sch10]. Hierbei treten Reibverluste auf, welche 
die Drehmomentenübertragung und somit den Verzahnungswirkungsgrad η in Abhängig-
keit der jeweiligen Eingriffsstellung beeinflussen. Zur Berechnung der Drehmomenten-
übertragung werden die im Kontaktpunkt P wirkenden Richtungen der Zahnnormalkräfte 
FN1,2 und Zahnreibkräfte FR1,2 berücksichtigt. Normal- und Reibkraft bilden in jeder Ein-
griffsstellung eine resultierende Kraftrichtung aus, welche ebenfalls die Verbindungslinie 
der Radmittelpunkte schneidet und im Verhältnis der Drehmomentenübersetzung iM un-
terteilt. Zur Berechnung dienen die nach Tabelle  aufgeführten Beziehungen. Für den 
Vergleich verschiedener Zahnradpaarungen wird die Momententreue ηM ermittelt, welche 
die Schwankung des Abtriebsmomentes bei konstantem Antriebsmoment widerspiegelt. 
Das Verhältnis von Drehmomentenübersetzung iM und Drehwinkelübertragung iω ent-
spricht dem momentanen Verzahnungswirkungsgrad η. Der Verlauf dessen über einem 
Zahneingriff ist in der Uhrentechnik nicht von Interesse, nur der Mittelwert η  sollte bei 
einer Zahnradpaarung möglichst groß sein.  
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Eingriffsbedingung: l1 > rg1, l2 > rg2 
± ∓stemmend stemmendziehend ziehend,  
Tabelle 1: Eingriffsstellung und Modellbeschreibung von  
Kreisbogenverzahnungen nach [Ker69] 
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Eingriffsbedingung: l1 > rg1, l2 < rg2 
Tabelle 1: Eingriffsstellung und Modellbeschreibung von  
Kreisbogenverzahnungen nach [Ker69] (Forts.) 




Mit Hilfe der angegebenen Beziehungen ist es möglich, die Drehwinkel- und die Dreh-
momentenübertragung in jeder Eingriffsstellung zu ermitteln und deren Verlauf über ei-
nem Zahneingriff darzustellen. Dies dient zum Vergleich von Zahnradpaarungen mit ver-




3.3.5 Berechnung der Verzahnungseigenschaften modifizierter Evolventen-
verzahnungen 
Für die Berechnung der geometrischen und kinematischen Eigenschaften modifizierter 
Evolventenverzahnungen ist es notwendig, zunächst das Zahnprofil, welches in den Nor-
men für Evolventenverzahnungen indirekt über die Angabe des geradflankigen Werk-
zeugbezugsprofils festgeschrieben ist, zu ermitteln. Hierbei lässt sich das Zahnprofil des 
hergestellten Zahnrades einzeln in Kopfbereich, evolventische Zahnflanke und Fußbereich 
unterteilen und über analytische Gleichungen nach [Lin10] und [Roe09] beschreiben. Die 
Übergänge zwischen Zahnflanke und Kopfkurve bzw. Fußkurve sind durch die Berech-
nung der Formkreise dFa bzw. dFf festgelegt. Der Formkreis definiert den letzen 
evolventischen Flankenpunkt am Kopf bzw. Fuß des Zahnes. Die Ermittlung der Form-
kreise erfolgt aufgrund des möglichen auftretenden Unterschnitts am Zahnfuß bzw. dem 
Überschneiden des Zahnkopfes in Abhängigkeit der Zähnezahl und der Werkzeugkopf- 
bzw. Werkzeugfußradien durch eine iterative Berechnung [Lin10], [Roe09]. Bei der Ferti-
gung der Räder in der Uhrentechnik kommt das Kopfüberschneidverfahren zur Anwen-
dung [Kra04], [Roe09]. Dabei wird der Zahnkopf gleichzeitig mit der Zahnfußkurve und 
der Zahnflanke durch das abwälzende Werkzeug bearbeitet. Dies führt zu einer Kürzung 
der evolventischen Zahnflanke am Kopfbereich, hat aber den Vorteil, dass die Radkörper 
nur grob vorgearbeitet sein müssen, beispielsweise durch Stanzen. Außerdem besteht 
aufgrund der geringen Abmessungen die Möglichkeit, mehrere Räder im Paket zu ver-
zahnen. Weil die Bearbeitung der Kopfform und des Zahnprofiles in einer Aufspannung 
erfolgt, werden Rundlaufabweichungen zwischen Kopfkreisdurchmesser und der Radboh-
rung minimiert. Dies ist vor allem bei sehr geringen Abmessungen von großer Bedeu-
tung, weil die Herstellungsungenauigkeiten hierbei einen nicht zu vernachlässigenden 
Einfluss auf die Eigenschaften einer Zahnradpaarung ausüben [Try54], [Kau65], [Peu69]. 
Mit Hilfe der in [Roe09] beschriebenen Methode zur Berechnung des Zahnprofils modifi-
zierter Evolventenverzahnungen in der Uhrentechnik in Abhängigkeit der Werkzeuggeo-
metrie erfolgt die Ermittlung des Eingriffsgebietes der paarenden Räder und die Bestim-
mung derer kinematischer Eigenschaften über einem Zahneingriff. Über den Nullachsab-




stand ad ist die radiale Positionierung der im Eingriff befindlichen Räder festgelegt. Der 
Eingriff zweier evolventischer Zahnflanken findet immer auf einer geraden Eingriffslinie 
statt, welche eine Tangente an den Grundkreisen db1, db2 der Räder entspricht 
[Lin10], [Sch10]. Hierbei findet eine konstante Drehwinkelübertragung statt und der Ein-
griff kann mit Hilfe mathematischer Beziehungen an der Evolvente berechnet werden, 
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Bild 13: Eingriffsgebiet einer Evolventenverzahnung mit konstanter  
Drehwinkelübersetzung 
Die Steigung der Eingriffsgeraden spiegelt der Betriebseingriffswinkel αw wider. Die mo-
mentane Stellung dreh2 des treibenden Radzahnes wird für die Bestimmung des momen-
tanen Berührpunktes Py der Flanken berücksichtigt. Das Koordinatensystem (KOS) X2 - Y2 
liegt in der Mitte des betrachteten Radzahnes in dessen Ursprung 02. Über die Größen 
der Evolvente errechnen sich die Koordinaten eingrx  und eingry  von Py im globalen 
KOS −X Y . Mit dessen Hilfe lässt sich die momentane Stellung dreh1 des Triebes in Ab-
hängigkeit von der Radstellung angeben. Auch hier liegt das dazugehörige KOS X1 - Y1 in 




Triebzahnmitte in dessen Ursprung 01. Die Berechnung der Eingriffspunkte im Koordina-
tensystem −X Y  in Abhängigkeit von der Radstellung dreh2, ist Gl. 3-2 zu entnehmen.  
= ⋅ − ψ
= ⋅ − ψ
eingr y2 2 2
y2 2 2eingr
x r sin(dreh )
y r cos(dreh )
 Gl. 3-2 
 
Aufgrund der in Abschnitt 3.3.2 beschriebenen Modifikationen an der Evolventen-
verzahnung mit dem Ziel einer möglichst drehmomententreuen Übertragung kommt es 
zum Eingriff nicht evolventischer Flankenabschnitte und somit zu einer inkonstanten 
Drehwinkelübertragung der Zahnradpaarung. Die Ermittlung des Kontaktpunktes beider 
Flanken kann daher nicht mehr über evolventische Beziehungen erfolgen. Deshalb wird 
ein Berechnungsverfahren aufgezeigt, welches den momentanen Berührungspunkt und 
somit die Eingriffslinie iterativ ermittelt. Dies kann für beliebige Zahnflankenformen der 
paarenden Räder Anwendung finden. Für die Berechnung des momentanen Kontaktpunk-
tes zweier in Eingriff befindlicher Zahnflanken ist es erforderlich, die Zahnprofile über 
mathematische Funktionen zu beschreiben. Hierbei erfolgt die Abbildung für stetige Profi-
le am besten über eine Spline Interpolation [Roe09]. Bei Zahnprofilen mit Unstetigkeits-
stellen, verursacht wie beispielsweise durch Unterschnitt oder Überschnitt bei Evol-
ventenverzahnungen, erfolgt die Beschreibung über einzelne Flankenabschnitte, Kopf-, 
Flanken- und Fußbereich. Für die Ermittlung des momentanen Kontaktpunktes und somit 
der Eingriffslinie erfolgt die iterative Berechnung zunächst eine Zahnteilung vor bis eine 
Zahnteilung nach der Verbindungslinie der Radmittelpunkte. In radialer Richtung ist die 
Positionierung der Räder über den Nullachsabstand ad gegeben. Die Anzahl an Eingriffs-
stellungen erfolgt über die schrittweise Vorgabe des Raddrehwinkels dreh2 im angegebe-
nen Intervall. Die theoretische Triebstellung wird über die theoretische Übersetzung i0 
festgelegt. In jeder Eingriffsstellung erfolgt nun die Suche nach dem geringsten Abstand 
der Zahnflanken, beginnend am Fußkreisdurchmesser df1 des Triebes, siehe Bild 14. Über 
die Laufvariable ry1 und den dazugehörigen Flankenpunkt Pry1 am Trieb erfolgt die Be-
rechnung des Radius ry2 im Radkoordinatensystem. Mit Hilfe der mathematischen Be-
schreibung des Zahnprofils am Rad (Spline Interpolation oder Beziehungen der Evolven-
te) erfolgt die Berechnung des Flankenpunktes Pry2. Der Radius r1y2 schließt den Winkel 
φ1ry2 im Triebkoordinatensystem ein, welcher bei der Ermittlung des minimalen Flanken-
abstandes berücksichtigt wird. Die Laufvariable ry1 wird so lange vergrößert, bis ein mi-
nimaler Abstand, das heißt eine minimale Differenz zwischen den Winkeln  
∆φ = φ1ry1 - φ1ry2 entsteht. Das Trieb wird um den Differenzwinkel ∆φ gedreht, siehe Bild 
14 rechts. Um die Genauigkeit für die Ermittlung des Kontaktpunktes zu erhöhen, ist die 
Berechnung des Abstandes beider Zahnflanken und die damit verbundene Neupositionie-
rung des Triebes ein bis zweimal zu wiederholen.  





Bild 14: Ermittlung des Kontaktpunktes zweier Zahnräder mit beliebiger Flankenform, 
links: Suche des minimalen Flankenabstandes; rechts: Berührpunkt beider Flanken 
Mit den berechneten Eingriffspunkten kann die Bestimmung der kinematischen Eigen-
schaften, d.h. der Drehwinkelübertragung iω und der Drehmomentenübertragung iM 
durchgeführt werden. Hierbei wird die Berührungsnormale im jeweiligen Kontaktpunkt Pry 
über die zugrunde liegende mathematische Beschreibung der Flankenprofile bestimmt, 
siehe Bild 15. Der Schnittpunkt dieser mit der Verbindungslinie der Radmittelpunkte 1 20 0  
gibt das Verhältnis der Drehwinkelübersetzung wieder, Gl. 3-3. Für die Berechnung der 
Drehmomentenübertragung werden die im Kontaktpunkt wirkenden Zahnkräfte berück-
sichtigt. In Normalenrichtung der Flanke wirkt die Normalkraft Fn und senkrecht zu dieser 
aufgrund der gleitenden Bewegung der Zahnflanken die Reibkraft FR. Normal- und Reib-
kraft bilden in jeder Eingriffsstellung eine resultierende Kraft aus, welche über die wir-
kenden Hebelarme bzw. geometrischen Beziehungen das Drehmomentenverhältnis der 
Radpaarung beschreiben, siehe Gl. 3-4. Die Reibung im Zahnkontakt wird über einen 
konstanten Reibwert µ beschrieben. Es muss zwischen dem Eingriff beider Räder vor der 
Verbindungslinie der Radmittelpunkte 1 20 0  (stemmend) und dem Eingriff nach der Ver-
bindungslinie (ziehend) unterschieden werden, da eine unterschiedliche Richtung der 
Reibkraft aufgrund der abwälzenden Zahnflanken in beiden Bereichen auftritt, siehe Bild 
15 [Lin10]. Mit Hilfe der Drehwinkel- und Drehmomentenübersetzung lässt sich der Ver-




zahnungswirkungsgrad η nach Gl. 3-7 bestimmen. Zusammenfassend können für jeden 
Eingriffspunkt Pry die kinematischen Eigenschaften und die Eingriffsposition einer beliebi-
gen Zahnradpaarung berechnet werden. Damit verschiedene Radpaarungen mit unter-
schiedlichen Zähnezahlverhältnissen, aber auch mit verschiedenen Profilformen mitei-
nander verglichen werden können, sind die kinematischen Eigenschaften, d.h. das mo-
mentane Drehwinkelverhältnis iω_mom und das momentane Momentenverhältnis iM_mom der 
einzelnen Zahnradstufen auf das jeweilige Zähnezahlverhältnis ith zu normieren. Somit 
ergibt sich die Winkeltreue ηω und die Momententreue ηM nach Gl. 3-5 und Gl. 3-6. Die 
Winkeltreue beschreibt also eine Ungleichförmigkeit der momentanen Drehbewegung, 
die Momententreue eine Schwankung des bei konstantem zugeführten Antriebsmoments 
abgegebenen Drehmoments am Abtrieb. 
 
 
Bild 15: Ermittlung der kinematischen Eigenschaften,  
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3.3.6 Ermittlung von Eingriffsbeginn und -ende einer Uhrenverzahnung 
Aufgrund der ungleichmäßigen Drehwinkelübertragung ist der Eingriffsbeginn A bzw. das 
Eingriffsende E einer Zahnradpaarung in der Uhrentechnik nicht über die Kopfkreis-
durchmesser da der Räder, wie es bei einer theoretischen Evolventenverzahnung im Ma-
schinenbau üblich ist, definiert. Hierfür werden die in [Try58], [Aßm61] bzw. 
[Aßm64] beschriebenen Voreilungskurven angewendet. Der Grundgedanke der Vor-
eilung τ  eines Zahnpaares besteht in der Tatsache, dass sich bei Drehung des Rades um 
dφ2, das Trieb um d∆φ1 weiter dreht, als es bei einer konstanten Drehwinkelübertragung 
ith erfolgen würde (Drehwegabweichung). Dies bedeutet beispielsweise im Eingriffsgebiet 
vor der Verbindungslinie der Radmittelpunkte 1 20 0 und einer Übersetzung ins Schnelle, 
dass bei einer Drehung des Rades um ∆φ2 das Trieb näher an der Verbindungslinie 1 20 0
steht, wenn iω,mom < ith (positive Voreilung) ist oder weiter entfernt, wenn iω,mom > ith 
(negative Voreilung) ist. Somit lässt sich eine Übersetzungsfehlerkurve ü(φ2) in Abhän-
gigkeit der Radstellung berechnen, Gl. 3-8. Über die Integration dieser in einem festge-
legten Drehwinkelbereich ergibt sich die momentane Voreilung τ eines im Eingriff befind-
lichen Zahnpaares, Gl. 3-9.  
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Für die Berechnung von Eingriffsbeginn A und Eingriffsende E wird die ermittelte 
Voreilungskurve um eine positive und eine negative Zahnteilung verschoben und in ei-
nem gemeinsamen Diagramm dargestellt, siehe Bild 16.  Die Schnittpunkte der Graphen 
begrenzen das Eingriffsgebiet. Das Zahnpaar mit der größeren Voreilung führt momentan 
den Eingriff an. Neben der Ermittlung von Eingriffsbeginn und -ende kann mit Hilfe der 
Voreilungskurven auch eine Aussage über die Eignung der Verzahnungen für den Einsatz 




im Uhrwerk getroffen werden [Ker69]. Es ist notwendig, dass nur ein Schnittpunkt zwi-
schen der berechneten Kurve nach Gl. 3-9 und der um die Teilungen verschobenen Gra-
phen vorliegt. Somit wird ein ungewollter Zahnpaarwechsel und eine Störung des Ein-
griffs bzw. des zu übertragenden Drehmomentes ausgeschlossen.  
 
Bild 16: Voreilungskurven am Beispiel einer modifizierten Evolventenverzahnung (EV1), 
zRad = 126, zTrieb = 18, ∆a/m = 0  
  
Bild 17: Voreilungskurven und Eingriffsgebiet am Beispiel einer modifizierten 
Evolventenverzahnung (EV1), zRad = 126, zTrieb = 18, ∆a/m = 0,2 
Eine Achsabstandsschwankung ∆a, welche im Räderwerk einer mechanischen Kleinuhr 
zum einen aufgrund des wirksamen Lagerspiels und zum anderen durch Fertigungsab-
weichungen entstehen kann, beeinflusst die momentane Drehwinkelübertragung iω,mom 
und somit den Verlauf der Voreilungskurven. Hierbei können sich die Verläufe so weit 
annähern, dass es zu mehreren Schnittpunkten kommt oder die Differenz der Voreilung 
∆τ zwischen führendem Zahnpaar und vorherigem bzw. nachfolgendem sehr gering wird. 




Letzteres hat zur Folge, dass mit sinkendem Abstand der Voreilungskurven eine Annähe-
rung eines in Eingriff kommenden Zahnpaares stattfindet, welches zu einem unplanmäßi-
gen Eingriffswechsel und somit zu einer Eingriffsstörung führen kann. Dies kann bei-
spielsweise durch auftretende Profilformabweichungen von Rad bzw. Trieb oder durch 
die elastische Verformung der Zähne unter Belastung möglich sein, siehe Bild 17. Weitere 
Beispiele für Voreilungskurven, welche Eingriffsfehler an der Zahnradpaarung verursa-
chen sind in Bild 18 beispielhaft zu erkennen. Hierbei sind in Teilbild I Kurven mit zwei 
Schnittpunkten aufgeführt, welche zum Klemmen der Verzahnung führen, in Teilbild II 
weist das in Eingriff befindliche Zahnpaar eine geringere Voreilung auf als das in Eingriff 
kommende Paar, in Teilbild III zeigen die Voreilungskurven keinen Schnittpunkt auf und 
in Teilbild IV sind Voreilungskurven dargestellt, welche über einen längeren Zeitraum 
etwa gleiche Funktionswerte aufweisen. 
 
 
Bild 18: Voreilungskurven mit möglichen Eingriffsfehlern der Zahnradpaarungen [Tra13] 




3.4 Hemmungen in mechanischen Uhren 
3.4.1 Anforderungen an eine Hemmung 
Hemmungen in mechanischen Uhren stellen das Bindeglied zwischen dem Räderwerk 
und dem Schwingungssystem dar. Zwei Aufgaben werden durch alle Hemmungsarten 
erfüllt. Hierbei ist zum einen die Zuführung von Antriebsenergie zum Schwinger der Uhr 
zu nennen, so dass dessen Verluste aufgrund von Reibung im Lager und durch äußere 
Umwelteinflüsse kompensiert werden. Zum anderen bewirkt die Hemmung eine schritt-
weise, zeitlich gesteuerte Bewegung des Räderwerkes, was die Anzeige einer Uhrzeit er-
möglicht [Leh60-1], [Kru87], [Mar89]. Hemmungen lassen sich grundlegend nach ihrer 
Anwendung für den Einsatz in Pendeluhren oder in Uhren mit Unruhschwinger einordnen. 
Bei Pendeluhren bewirkt die Schwerkraft die Schwingung des Pendels. Geringe Schwin-
gungsweiten von etwa 3° bis 15° werden angewendet. Bei Unruhschwingern ist die 
Schwingungsweite deutlich größer ausgeprägt. Eine Amplitude von 200° bis 500° ist 
möglich, welche durch die Wirkung einer Spiralfeder entsteht [Leh60-1]. Aus diesem 
Grund und durch die Einbaulage der Hemmung in Uhrwerken leiten sich unterschiedliche 
Funktionsprinzipien ab. Hierbei werden rückführende Hemmungen, ruhereibende Hem-
mungen und freie Hemmungen unterschieden. Alle Hemmungsarten sollen dem Dreh-
schwinger Energie zuführen, dessen Bewegung dabei aber möglichst nicht stören. Eine 
Hemmung besteht grundlegend aus einem Hemmungsrad, das mit dem Räderwerk in 
Verbindung steht, einem Anker bzw. einer Spindel, welche die Kraftübertagung zum 
Schwinger der Uhr und die gesteuerte Drehbewegung des Räderwerkes realisieren und 
einem Hebelstift bzw. einer Pendelführung, welche den Anker bzw. die Spindel mit dem 
Schwinger verbindet. Um die Funktionssicherheit einer Hemmung zu gewährleisten, sind 
noch die Sicherungsrolle und Begrenzungs- bzw. Sicherheitsstifte vorhanden. Diese ver-
hindern einen unplanmäßigen Energieeintrag am Schwinger der Uhr, welcher durch von 
außen aufgeprägte Stöße entstehen kann. Die Hemmungsbewegung wird allgemein in 
vier Phasen unterteilt. In der Phase der „Hebung“ wird Energie vom Hemmungsrad an 
den Anker und den Schwinger übertragen. Die Bewegungsphase „Rückführung“ oder 
„Auslösung“ entzieht dem Schwinger Energie und führt zu einer Entsperrung des blo-
ckierten Räderwerkes durch den Anker. Das Hemmungsrad wird dabei entgegen seiner 
Antriebsrichtung bewegt. Bei der Phase „Fall“ dreht sich das Hemmungsrad um einen 
definierten Winkel weiter, dies führt zur Weiterschaltung der Zeiger. In dieser Phase wird 
keine Energie an den Schwinger übertragen. Die „Ruhephase“ schließt sich direkt nach 
dem „Fall“ des Hemmungsrades an. Hierbei trifft ein Zahn des Hemmungsrades auf den 
Anker und blockiert anschließend das Räderwerk. Das Hemmungsrad ruht auf dem Anker 
bzw. der Spindel.  




Die unterschiedlichen Bauarten von Hemmungen entwickelten sich historisch betrachtet 
ständig weiter, mit dem Ziel eine Hemmungskonstruktion zu erreichen, welche den 
Schwinger der Uhr und damit dessen Gang bei der Energieübertragung möglichst wenig 
beeinflusst. Um die grundlegenden Funktionen und Wirkungsweisen einer Hemmung zu 
verstehen, werden nachfolgend beispielhaft ausgewählte Hemmungskonstruktionen auf-
geführt und deren geometrische Entwicklung beschrieben. Die Schweizer-Ankerhemmung 
wird in der heutigen Zeit in mechanischen Kleinuhren am häufigsten verwendet. Auf die-
sen Typ Hemmung wird in dieser Arbeit näher eingegangen und Geometrieanpassungen 
zu einer verbesserten Hemmungskonstruktion werden beschrieben. Ziel ist die Erhöhung 
der Amplitude des Schwingers bei einer geringen Beeinflussung des Schwingungsverhal-
tens der Unruh. 
 
 
3.4.2 Ausgewählte Bauarten und Konzepte  
Eine der ältesten Hemmung, welche für mechanische Uhren etwa am Beginn des 17. 
Jhd. entwickelt wurde, ist die Spindelhemmung, siehe Bild 19 links [Leh60-1], [Kru87].  
 
  
Bild 19: Aufbau und Funktion einer Spindelhemmung [Mar86] 
Die Spindelhemmung zählt zu den rückführenden Hemmungskonstruktionen und wurde 
überwiegend in Pendeluhren eingesetzt. Rückführende Hemmungen zeichnen sich da-
durch aus, dass bei der Bewegung des Schwingers das Hemmungsrad und damit das 
Räderwerk kurzzeitig entgegen der eigentlichen Antriebsrichtung bewegt werden, der 
Schwinger Energie an das Räderwerk abgibt und somit die Schwingung bzw. deren Peri-




odendauer gestört wird. Es entstehen zusätzlich Energieverluste durch Reibung, was die 
Gangdauer einer Uhr vermindert und den Verschleiß der Bauteile beeinflusst. Bei der 
Spindelhemmung entsteht die Rückführung des Hemmungsrades durch die Schwingung 
des Pendels in dessen Umkehrlagen, siehe Bild 19 rechts. Die Schwingung des Pendels 
entspricht der Bewegung der Spindel. Direkt nach dem Umkehren der Schwingungsrich-
tung wird dem Schwinger bzw. dem Pendel Energie zugeführt (Hebephase). Nach der 
„Hebung“ schließt sich die Phase „Fall“ an. Das Hemmungsrad und die Zeiger drehen um 
einen definierten Winkelbereich frei bis das Hemmungsrad auf „Ruhe“ fällt. Das Räder-
werk blockiert, das Pendel schwingt in die Umkehrlage und treibt erneut das Hemmungs-
rad entgegen der eigentlichen Antriebsrichtung des Räderwerkes an. Uhren mit Spindel-
hemmung weisen eine geringe Genauigkeit und eine schlechte Konstanz der Schwin-
gungsweite auf. 
 
Weiterentwicklungen der Spindelhemmung ab der Mitte des 17. Jhd. sind die Haken-
hemmungen, siehe Bild 20 [Leh60-1], [Kru87]. Beide Konstruktionsvarianten weisen ein-
gangsseitig und ausgangsseitig etwa gleiche Reibverluste und damit eine symmetrisch 
belastete Schwingbewegung des Pendels auf [Kru87]. Erreicht werden die Verbesserun-
gen durch die Einführung eines Ankers anstatt der Spindel und durch geometrische Vari-
ationen der Hebe- und Ruheflächen am Anker.  
 
  
Bild 20: Schwarzwälder Hakenhemmung (links) und  
Englische Hakenhemmung (rechts) [Kru87] 
Hemmungskonstruktionen mit reibender Ruhe werden einerseits in Pendeluhren und an-
dererseits in Uhren mit Unruhschwingern verwendet. Die bekanntesten Hemmungskon-
struktionen wurden am Anfang des 18. Jhd. in Uhrwerken angewendet. Hierzu zählen die 
Graham-Hemmung, siehe Bild 21 links bei Pendeluhren und die Zylinderhemmung, siehe 
rechte Abbildung in Bild 21 für Unruhuhren [Mar86], [Kru87]. Reibende Ruhe bedeutet, 
dass in keiner Bewegungsphase das Hemmungsrad entgegen seiner Antriebsrichtung 




bewegt wird, aber ein ständiger Kontakt zwischen Hemmungsrad und Schwingsystem 
vorliegt, welcher zu Reibverlusten und zu einer Störung der Schwingung führt. Diese Stö-
rung ist aber geringer ausgeprägt als bei Hemmungen mit Rückführung [Kru87].  
 
  
Bild 21: Graham-Hemmung (links) [Mar86] und Zylinderhemmung (rechts) [Rey08] 
Die Graham-Hemmung ist durch konzentrisch ausgeprägte Ruheflächen an den Ankerpa-
letten um den Ankerdrehpunkt gekennzeichnet, wodurch in Ruhestellung des Hem-
mungsrades (Position des Hemmungsrades nach der Phase „Fall“) konstante und rich-
tungstreue Reibkräfte entstehen. Diese Reibkräfte führen zu einer gleichmäßigen Dämp-
fung des Schwingers [Kru87]. Eingangs- und ausgangsseitig sind diese aber ungleichmä-
ßig ausgeprägt. Die Ankerbewegung folgt direkt der Bewegung des Uhrenpendels. Bei 
kleinen Amplituden des Pendels ≤ 1° ist eine hohe Genauigkeit bei der Zeitmessung er-
reichbar [Mar86]. Die Zylinderhemmung entspricht dem Funktionsprinzip der Graham-
Hemmung mit dem Unterschied, dass der Anker durch einen eingeschnittenen Zylinder 
ersetzt wird, siehe Bild 21. Der Zylinder ist fest mit dem Unruhschwinger verbunden und 
kann maximal eine Amplitude von 180° durchlaufen. In Ruhestellung des Hemmungsra-
des kommt es zu einem ständigen Reibkontakt zum Zylinder, wodurch Reibungskräfte 
entstehen, welche die Amplitude der Unruhschwingung vermindern. Bei der Links- und 
Rechtsschwingung der Unruh liegt das Hemmungsrad entweder an der inneren oder an 
der äußeren Wand des Zylinders an. Die Reibkraftrichtung ist konstant und richtungstreu. 
Das Hemmungsrad erfährt keine Rückführung. Die Hemmungskonstruktion ist stoßemp-
findlich und sehr anfällig gegenüber magnetischen Feldern [Kru87]. 
 
Um den Störeinfluss auf den Schwinger der Uhr zu reduzieren entwickelten sich Hem-
mungskonstruktionen, welche die Energiezufuhr nur kurzzeitig und über einen kleinen 
Winkelbereich des Schwingers ermöglichen. Diese Hemmungen werden in der Gruppe 




freie Hemmungen geführt und sind durch eine nur temporäre Verbindung zum Schwin-
gungssystem der Uhr gekennzeichnet [Mar86]. Der Schwinger schwingt die überwiegen-
de Zeit frei. Man Unterscheidet freie Hemmungen für den Einsatz in Pendeluhren, in 
Chronometern und für den Einsatz in Unruhuhren, welche vor allem in mechanischen 
tragbaren Kleinuhren Anwendung finden.  
 
Bei den Hemmungskonstruktionen für Pendeluhren sind die am Ende des 19. Jhd. entwi-
ckelte Riefler-Schwerkrafthemmung und die Strasser-Federkrafthemmung zu nennen 
[Kru87]. Beide Hemmungsarten führen eingangs- und ausgangsseitig am Anker zu einem 
konstanten Antriebsimpuls des Schwingers, was durch eine Umwandlung des Drehmo-
mentes bzw. einer kinetischen Energie am Hemmungsrad in eine potentielle Energie 
(Schwerkraft, Federkraft) erreicht wird. Der Einsatz dieser Hemmungsarten ist auf die 
vertikale Einbaurichtung beschränkt. Es entsteht eine sehr hohe Genauigkeit (≤ 1 s/d), 
was den Einsatz in Präzisionspendeluhren ermöglicht [Mar86], [Kru87].  
 
Die Chronometerhemmungen werden bei Uhrwerken verwendet, welche eine exakte Be-
stimmung der Uhrzeit bedingen. Hierzu zählt die Anwendung in Schiffschronometern zur 
genauen Positionsermittlung, die ab Mitte des 18. Jhd. verwendet wurden. Die Hemmun-
gen sind durch einen direkten Antrieb des Unruhschwingers durch das Hemmungsrad 
gekennzeichnet. Hierbei wird die Energie nur einmal pro Vollschwingung an den Schwin-
ger übertragen, siehe Bild 22.  
 
 
Bild 22: Federgesteuerte Chronometerhemmung [Mar86] 




Der Unruhschwinger löst mit dem angebrachten Auslösestein die Auslösefeder aus. Hier-
bei wird das Ruhestück ausgelenkt. Ein Zahn des Hemmungsrades fällt auf den Hebe-
stein und überträgt die Antriebsenergie vom Räderwerk an den Unruhschwinger. Das 
Hemmungsrad dreht sich um eine Teilung und fällt auf den Ruhestein. Die Unruh 
schwingt in ihre Umkehrlage und löst bei der Rückschwingung nur die Auslösefeder aus. 
Das Ruhestück bleibt in seiner Lage. Erst nach einer Vollschwingung erfolgen die „Auslö-
sung“ und ein erneuter Impuls am Drehschwinger durch das Hemmungsrad. Diese spezi-
elle Hemmungskonstruktion weist aufgrund des Fehlens des Ankers einen hohen Wir-
kungsgrad auf, ist aber sehr empfindlich gegenüber äußeren Stößen und daher nur in 
ortsfesten Uhrwerken anwendbar. 
 
Für den Einsatz in tragbaren mechanischen Kleinuhren wurde die Ankerhemmung am 
Ende des 18. Jhd. entwickelt. Hierbei wird zwischen der Spitzzahnankerhemmung und 
der Kolbenzahnankerhemmung differenziert, siehe Bild 23. Letztere wird aufgrund ferti-
gungstechnischer Vorteile in modernen Uhren in der Ausführung als Schweizer Anker-
hemmung angewendet [Kru87].  
 
  
Bild 23: Spitzzahnankerhemmung (links), Kolbenzahnankerhemmung (rechts) [Mar86] 
Die Schweizer Ankerhemmung besteht aus einem Hemmungsrad bzw. Ankerrad, einem 
Anker mit den Paletten, einer Sicherungsrolle mit Ellipse und den Begrenzungsstiften, 
siehe Bild 24. Die Sicherungsrolle ist direkt mit dem Unruhschwinger verbunden. Eine 
Energieübertragung zwischen Räderwerk und Unruh findet nur während eines kleinen 
Winkelbereiches der Unruh statt, so dass deren Bewegung möglichst ungestört bleibt. 
Die Bewegung des Ankers ist durch die Begrenzungsstifte eingeschränkt. Der Anker wird 
mit einem möglichst geringen Massenträgheitsmoment ausgeführt, um für dessen Be-
schleunigung wenig Drehmoment des Hemmungsrades bzw. der Unruh zu verwenden 
[Kru87]. 





Bild 24: Aufbau einer Schweizer Ankerhemmung [Mar86] 
Die Wirkungsweise der Schweizer Ankerhemmung ist in Bild 25 dargestellt. Es werden für 
die Rechts- und Linksschwingung der Unruh unterschiedliche Bewegungszustände durch-
laufen. Diese setzen sich für eine Halbschwingung aus der „Auslösung“, der „Hebung“ 
bzw. dem „Impuls“, dem „Fall“ des Hemmungsrades auf „Ruhe“ und der „Sicherheit“ 
bzw. dem „Nachfall“ zusammen [Die05], [Kru87], [Rey08].  
 
 
Bild 25: Bewegungsphasen Schweizer Ankerhemmung: a) Ruhe, b) Auslösung, 
c) Hebung/Impuls, d) Sicherheit [Rey08] 
In Bild 26 werden grundlegend die während der Energieübertragung wirksamen Kontakt-
bereiche von Anker und Hemmungsrad aufgeführt. Die Phase der „Auslösung“ beginnt, 
indem die zuvor freischwingende Unruh, Bild 25 a), mit der Ellipse in die Ankergabel ein-
greift, Bild 25 b). Der Anker liegt am linken Begrenzungsstift bei der Rechtsschwingung 
der Unruh an. Der Anker beginnt sich vom Begrenzungsstift zu lösen. Zwischen Anker-
radzahn (Zahnspitze) und Eingangspalette (Ruhefläche) kommt es zu einer Relativbewe-
gung (Reibung), bis der Ankerradzahn die Ruheecke der Palette erreicht (Ellipse treibt 
Anker, Schwingsystem gibt Energie ab), was eine geringfügige Rückbewegung des An-
kerrades bewirkt (Bewegungsphase „Flug“). Ab diesem Zeitpunkt, Phase „Hebung“ in Bild 
25 c), erfahren der Anker und damit die Unruh einen Impuls (Anker treibt Ellipse, 
Schwingsystem wird Energie zugefügt). Hierbei kommt es zum Kontakt Zahnspitze - Pa-
a) b) c) d) 




lettenhebefläche („Palettenhebung“) und nachfolgend zum Kontakt Abfallkante - Zahn-
hebefläche („Radhebung“) bis die Zahnferse des Hemmungsrades die Abfallkante der 
Palette erreicht. Der im Kontakt befindliche Ankerradzahn kommt außer Eingriff und das 
Ankerrad mit dem sich anschließenden Räderwerk dreht frei, bis sich der Kontakt zwi-
schen Ausgangspalette und Ankerrad einstellt, siehe Bild 25 d). Diese Bewegung wird als 
„Fall“ des Hemmungsrades auf „Ruhe“ am Anker bezeichnet. Diese Phase ist durch die 
Bewegung der Zeiger im Uhrwerk ersichtlich. Die Ellipse dreht aus der Ankergabel her-
aus, der Anker liegt aber noch nicht am Begrenzungsstift an. Aufgrund der geometri-
schen Bedingungen an der Ausgangspalette wird der Anker anschließend gegen den 
rechten Begrenzungsstift gedrückt, wodurch der Anker den Drehwinkel der „Sicherheit“ 
bzw. den „Nachfall“ durchläuft. Das Räderwerk wird blockiert und die Unruh schwingt frei 
bis zum Umkehrpunkt.  
 
 
Bild 26: Benennung der Kontaktbereiche an Anker und Hemmungsrad  




Um den Funktionsablauf der Hemmung auch bei einer Bewegung der Uhr oder bei von 
außen wirkenden Stößen auf den Unruhschwinger zu gewährleisten, werden fünf Siche-
rungselemente angewendet [Mar86]. Hierzu zählen der „Fall“ des Hemmungsrades, die 
„Ruhe“ des Hemmungsrades, der „Nachfall“ des Ankers, die Verwendung des Sicher-
heitsstiftes und dessen Spiel und die Berücksichtigung des Hörnerspiels zwischen Ellipse 
und Ankergabeleinschnitt, siehe Bild 27. 
 
 
Bild 27: Definition der Hörnerspiele und Spiel am Sicherheitsstift [Rey08] 
Beim „Fall“ des Hemmungsrades wird erreicht, dass immer nur der Kontakt zwischen ei-
nem Zahn und einer Palette stattfindet. Ebenso ist damit gewährleistet, dass das Hem-
mungsrad während der „Auslösung“ genügend Spiel zur Nachbarpalette hat. Die „Ruhe“ 
des Hemmungsrades bewirkt ein sicheres Eingreifen von Palette und Zahn. Die Ankerpa-
lette muss um den Ruhewinkel aus der Bahn des Hemmungsrades herausgezogen wer-
den, damit die Drehbewegung des Ankerrades ermöglicht wird („Auslösung“). Der „Nach-
fall“ des Ankers führt zu einem zusätzlichen Drehwinkel, den die Ankerpalette bei der 
„Auslösung“ analog dem Drehwinkel bei „Ruhe“ aus dem Hemmungsrad herausgezogen 
werden muss, damit eine Bewegung des Ankerrades stattfindet bzw. des Hemmungsrad 
die Bewegungsphase „Hebung“ erreicht [Mar86]. Das Sicherungselement Sicherheitsstift 
bewirkt, dass bei einem von außen wirkenden Stoß auf das Uhrwerk der Anker seine 
momentane Position nicht verändert und es zu keinem unplanmäßigen Kontakt zwischen 
Ankergabel und Ellipse kommt bzw. die „Hebephase“ am Anker spontan eingeleitet wird. 
Bei einem ungestörten System muss ausreichend Spiel hspiel,M zwischen Sicherheitsstift 
und Sicherungsrolle vorgesehen werden, um eine ungehinderte Schwingung der Unruh 
zu gewährleisten [Kru87]. Das Hörnerspiel hspiel,ä und hspiel,i wird benötigt, damit die Ellip-
se ungehindert in die Ankergabel eingreifen kann und somit kein zusätzlicher Energieent-
zug aus dem Schwingungssystem erfolgt [Rey08].      
 
 




3.4.3 Auslegung einer Schweizer Ankerhemmung 
Um die Aufgabe der Energiezufuhr zum Schwingungssystem einer mechanischen Kleinuhr 
zu gewährleisten, ist es notwendig, die geometrischen Abmessungen der Hemmungskon-
struktion auf die entsprechend verwendete Unruh und auf die Dimensionierung des An-
triebsmomentes anzupassen. Hierbei wird zunächst ein quasistatischer Bewegungsablauf 
im Uhrwerk angenommen, welcher die Vordimensionierung der Hemmung ermöglicht. Im 
ersten Schritt ist es erforderlich, die Frequenz des Schwingungssystems einer Uhr festzu-
legen. Üblicherweise werden Frequenzen fU von 2,5 Hz, 3 Hz, 4 Hz oder 5 Hz in mechani-
schen Uhrwerken verwendet. Je höher die Frequenz eines Systems desto mehr Energie 
muss dem System pro Tag zugeführt werden. Das beeinflusst die Größe des Uhrwerkes 
bzw. des Federhauses, die Gangdauer der Uhr und die Übersetzung des Räderwerkes 
signifikant [Rey08]. Die Vorteile einer höheren Schwingfrequenz sind dagegen nach den 
Untersuchungen in [Gla62] ein kleinerer Lageneinfluss von Amplitude und Gang (Unter-
schied zwischen Ziffernblattlage und Kronenlage), ein schnelleres Einschwingen der Un-
ruh und ein gleichmäßiger mittlerer Gang, da eine geringere Stoßempfindlichkeit des 
Schwingungssystems entsteht. Mit der Auswahl der Schwingfrequenz fU, der Gangdauer, 
der Zähnezahl am Hemmungsrad zHR, der Gesamtübersetzung des Räderwerkes iges und 
der Federhausgeometrie ist die Dimensionierung der Aufzugsfeder und damit das maxi-
male Antriebsmoment Mmax der Uhr festgelegt [Eis06], [Rey08]. Mit Gl. 3-10 kann die 
Berechnung der verfügbaren Leistung PHR am Hemmungsrad durchgeführt werden. Hier-
bei ist ein pauschaler Wirkungsgrad ηRW des Räderwerkes zu berücksichtigen.  
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Nach Untersuchungen in [Gla68-2] wird für eine optimale Energiebilanz ein Unruhdurch-
messer in der Größenordnung des Durchmessers des Federhauses angegeben. Nach 
NIHS 30-04 sind in Abhängigkeit der Größe der Unruh verschiedene Trägheitsmomente 
JU kategorisiert. Über die Frequenz und ein ausgewähltes Trägheitsmoment JU ist die 
Steifigkeit c der Spiralfeder festgelegt. Nach NIHS 35-10 und NIHS 35-15 kann die Geo-
metrie der Spiralfeder ermittelt werden [Eis06], [Tra13]. Die Energieverluste des freien 
Schwingsystems werden durch einen Ausschwingvorgang messtechnisch in Ziffernblatt-
lage und Kronenlage bestimmt und über einen Qualitätsfaktor Q beschrieben [Unb66], 
[Eis06]. Diese Verluste müssen dem Drehschwinger über die Hemmung zugeführt wer-
den, so dass die Unruh eine konstante Schwingungsweite φ0 aufweist. Unter der Voraus-
setzung eines schwach gedämpften Systems lässt sich der Energieverlust ∆E pro Halb-
schwingung nach Gl. 3-11 berechnen [Sch59]. Die Schweizer Ankerhemmung führt dem 
Schwingsystem pro Halbschwingung Energie über die Eingangs- bzw. Ausgangspalette 




zu. Somit ist die halbe Verlustenergie pro Halbschwingung zuzuführen. Mit dem vorhan-
denen Drehmoment am Ankerrad und der erforderlichen Verlustenergie der Unruh kann 
ein definierter Drehwinkelbereich des Hemmungsrades ermittelt werden, indem Energie 
zum Schwingungssystem der Unruh übertragen werden soll. Dieser Winkel wird als Füh-
rungswinkel β bezeichnet. Die Berechnung erfolgt nach Gl. 3-13. Der Literatur sind Win-
kel im Bereich von  β = 8° - 12° zu entnehmen [Die05], [Leh60-1], [Sto71], [Eis06].  
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Damit neben dem Energieverlust der Unruh ∆E auch die durch Reibung verursachten 
Verluste der Hemmung und der Energieverlust, welcher bei der Bewegungsphase Auslö-
sung am Drehschwinger entsteht, ausgeglichen werden, ist einerseits die Berücksichti-
gung eines Wirkungsgrades von ηHebung = 65 % zu empfehlen und zusätzlich ein um etwa 
15 % bis 20 % vergrößerter Führungswinkel im Vergleich zum berechneten Winkel nach 
Gl. 3-13 am Hemmungsrad festzulegen. Die Vergrößerung des Winkels β ist abhängig 
von der Größe des Hebewinkels der Unruh. Üblicherweise werden Hebewinkel im Bereich 
von φU,Hebe = 30° bis 50° angewendet. Je größer der Winkelbereich gewählt wird, desto 
länger besteht Kontakt zwischen Anker und Unruh, was die freie Schwingung und damit 
den Gang der Uhr beeinflusst [Die05], [Pel27], [Kru87]. Der Drehwinkel der Unruh unter-
teilt sich in drei Bereiche, welche den Bewegungsphasen einer Schweizer Ankerhemmung 
entsprechen, siehe Bild 28.  
 
 
Bild 28: Definition des Drehwinkels an der Unruh [Rey08] 




Im Winkelbereich φUF schwingt die Unruh frei, der Anker wird gegen den Begrenzungs-
stift gezogen und ist arretiert. Im Drehwinkel φUA wird die Phase der Auslösung durchlau-
fen. Der Drehschwinger beschleunigt den Anker aus seiner Ruheposition. Dabei wird der 
Unruh kinetische Energie entzogen. Der Winkelbereich φUI definiert die Bewegungsphase 
der Hebung, d.h. die Energiezufuhr zum Schwinger. Die Summe von φUA und φUI wird als 
Hebewinkel φU,Hebe bezeichnet. Dessen Aufteilung ist etwa im Verhältnis 
φUI / φUA = 3 bis 5 vorzunehmen [Die05], [Pel27], [Kru87]. Bei der Konstruktion der 
Schweizer Ankerhemmung ist es weiterhin notwendig, die vom Fertigungsverfahren ab-
hängige Größe des Hemmungsrades, speziell den Zahnspitzenkreis DS oder den Abstand 
zwischen Hemmungsrad und Anker aH festzulegen, siehe Bild 26. Außerdem ist der An-
keröffnungswinkel α auszuwählen. Dieser beschreibt die Anzahl der vom Anker 
übergriffenen Zähne am Hemmungsrad und begrenzt den Drehwinkel des Ankerrades auf 
eine halbe Zahnteilung pro Halbschwingung der Unruh, siehe Gl. 3-14. Hierbei wird meist 
ein Wert von n = 2,5 verwendet [Leh61]. Mit dem Zahnspitzenkreis DS oder dem Achs-
abstand aH wird der Ankeröffnungswinkel α symmetrisch um die Mittellinie abgetragen 
und definiert eingangs- bzw. ausgangsseitig jeweils ein rechtwinkliges Dreieck mit den 
Katheten a und c bzw. b und d, siehe Bild 29.  
 
 
Bild 29: Hemmungskonstruktion, Schritt 1 
 
 




Mit dem zuvor festgelegten Führungswinkel β wird der Drehwinkelbereich am Hem-
mungsrad definiert, indem Energie über die Hemmung zum Schwingungssystem übertra-
gen werden soll. Der Führungswinkel β wird unterteilt in einen Palettenführungswinkel βP 
und einen Radführungswinkel βR. Der Winkel βP beschreibt einen Bereich, indem der de-
finierte Kontakt zwischen Zahnspitze am Hemmungsrad und Palettenhebefläche des An-
kers stattfindet, der Winkel βR einen Bereich indem der Kontakt zwischen Abfallkante der 
Palette und der Radhebefläche erfolgt, siehe Bild 26. Die Aufteilung erfolgt meist in ei-
nem Verhältnis βP / βR = 1 bis 2 [Die05], [Leh60-1], [Wir70-1], [Sto71], [Sch88]. Die 
Ankerausführung kann als gleicharmig, ungleicharmig oder halbungleicharmig konstruiert 
werden, was auf die benötigte Kraft bei Auslösung und auf den Drehwinkel des Ankers 
während der Auslösephase eingangs- und ausgangsseitig Auswirkungen hat, siehe Bild 
30 [Wir70-1], [Sto71], [Mar86], [Rey08]. Der halbungleicharmige Anker zeigt Eigenschaf-
ten beider Konstruktionen. In [Wir70-1] wird beschrieben, dass keine der Ankerausfüh-
rungen wesentliche kinematische Vorteile gegenüber einer anderen Variante aufweist.  
 
 
Bild 30: Ankerausführung, gleicharmig, ungleicharmig, halbungleicharmig 
Mit der Auswahl der Ankerkonstruktion erfolgt das Antragen des Führungswinkels βP ein-
gangsseitig und ausgangsseitig [Ver11]. Im Ergebnis stellen sich die Palettenankerkreise 
h1 bis h4 als Schnittpunkte zwischen den Strahlen m und n bzw. o und p mit dem Zahn-
spitzenkreis DS ein, welche nach der jeweiligen Ankervariante charakterisiert sind, siehe 
Bild 29 bzw. Bild 30. Die Ankerkreise begrenzen die Ankerpaletten und definieren die 
Breite der Palettenhebefläche. Beim gleicharmigen Anker wird der 
Palettenführungswinkel βP symmetrisch um die Strecke a bzw. b angetragen und es stel-
len sich eingangs- und ausgangsseitig gleichgroße Ankerkreise (h1 = h4, h2 = h3) ein. Der 
ungleicharmige Anker zeigt einen gleichen mittleren Palettenankerkreis (h1 = h3, 
h2 ≠ h4), welcher aufgrund des Winkels βP, angetragen im Uhrzeigersinn an der Strecke a 
bzw. b, entsteht. Der halbungleicharmige Anker weist unterschiedlich große Ankerkreise 
(h1 ≠ h3 ≠ h2 ≠ h4) auf, die Aufteilung des Palettenführungswinkels erfolgt im Verhältnis 




¼ βP zu ¾ βP um die Strecken a bzw. b. Zur Ermittlung der für die Energieübertragung 
relevanten Geometrie des Hemmungsrades ist es erforderlich, den Zahnfersenkreis DF 
und die Breite der Zähne mit Hilfe des festgelegten Radführungswinkels βR zu bestim-
men. An dem zuvor ermittelten Strahl m wird entgegen des Uhrzeigersinns der Winkel βR 
abgetragen. Es entsteht der Strahl q, siehe Bild 31.  
 
 
Bild 31: Hemmungskonstruktion am Beispiel eines ungleicharmigen Ankers, Schritt 2 
Zur Bestimmung des Zahnfersenkreises DF muss der Drehwinkelbereich des Ankers ge-
nauer definiert werden. Mit der Vorgabe des Führungswinkels β am Hemmungsrad ist 
der Hebungswinkel γ am Anker im Bereich γ / β = 0,8 bis 1 festzulegen [Die05], [Sto71]. 
Der Winkel γ beschreibt den Drehwinkel des Ankers, indem vom Hemmungsrad an die 
Unruh Energie übertragen werden soll. Der Hebungswinkel unterteilt sich ebenfalls in 
einen Anteil bei Palettenhebung γP und bei Radhebung γR. Ein Verhältnis von 
γP / γR = 2 bis 3 ist nach [Die05], [Leh60-1], [Wir70-1], [Sto71] anzustreben. Der He-
bungswinkel γ wird an den Strecken c und d jeweils nach oben abgetragen. Es bilden 
sich die Strahlen h und k vom Ankerursprung B aus. An der Eingangspalette wird die Un-
terteilung in Paletten- und Radhebung durchgeführt, Strahl g wird vom Ankerdrehpunkt 
aus angetragen. Durch den Schnittpunkt vom Strahl g mit dem äußeren Paletten-
ankerkreis h1 wird der Zahnfersenkreis DF des Hemmungsrades definiert. Strahl q und 
Strahl m begrenzen die Breite des Ankerradzahnes und bilden vom Zahnspitzenkreis DS 
bis zum Zahnfersenkreis DF die Radhebefläche am Hemmungsrad, siehe Bild 31. Damit 
ein definierter Kontakt zwischen Zahnspitze und Ankerpalette stattfindet, muss der Zahn-
unterschnitt η zwischen Zahnspitze und Strahl m angetragen werden. Der Winkel des 
Unterschnitts wird in der Literatur im Bereich von etwa η = 24° bis 28° angegeben 
[Die05], [Leh60-1], [Wir70-1], [Sto71]. Somit ist die für die Bewegungsübertragung rele-




vante Geometrie des Hemmungsrades definiert und nach den Vorgaben der erforderli-
chen Energieübertragung an die Unruh ausgelegt. Mit der festgelegten Zähnezahl zHR am 
Ankerrad kann die Konstruktion am Umfang verteilt angeordnet werden. Es bildet sich 
der zuvor festgelegte Ankerübergriff n ab, siehe Bild 32. Die Bewegung des Ankers bei 
der Phase „Hebung“ ist über den vorgegebenen Hebewinkel γ festgelegt. Außerdem sind 
die Palettenkreise h1 bis h4 mit Hilfe der Führungswinkel β des Hemmungsrades be-
stimmt, wodurch die Palettenhebeflächen eindeutig eingangs- und ausgangsseitig defi-
niert sind, siehe Bild 32. Die Hebefläche der Eingangspalette wird vom Schnittpunkt des 
inneren Ankerkreises h2 und dem Zahnfersenkreis DF bis zum Schnittpunkt des äußeren 
Ankerkreises h1 und dem Strahl h festgelegt. Die Ankerposition beschreibt hierbei die 
Stellung Ende „Hebung“, d.h. den Kontakt der Zahnferse mit der Abfallkante der Palette. 
An der Ausgangsseite sind die Schnittpunkte von h4 und DF mit dem Schnittpunkt h3 und 
Strahl k für die Hebeflächenkonstruktion relevant, siehe Bild 32. Auch hier wird die An-
kerstellung am Ende der „Hebephase“ ausgangsseitig verwendet. Die „Hebephase“ zwi-
schen Hemmungsrad und Anker ist somit eindeutig festgelegt. 
 
 
Bild 32: Hemmungskonstruktion am Beispiel eines ungleicharmigen Ankers, Schritt 3 
Um die Funktion einer Schweizer Ankerhemmung zu erfüllen, ist es notwendig, dass die 
freischwingende Unruh in der Bewegungsphase „Auslösung“ den Anker aus einer Ruhe-
position heraus beschleunigt und die „Hebephase“ gesteuert einleitet, in der die Energie 
vom Hemmungsrad zur Unruh übertragen wird. Hierzu ist es notwendig, eine Ruhestel-
lung des Ankers zu definieren. Die Ruhestellung beschreibt die Ankerstellung, welche am 
Ende der Hebung, also beim Kontakt der Zahnferse des Ankerrades mit der Abfallkante 
der Palette entsteht. Das Hemmungsrad kann sich frei um einen definierten Winkelbe-
reich (Bewegungsphase „Fall“) drehen und trifft an der gegenüberliegenden Ankerpalette 




in Ruhestellung auf. Der hierbei gebildete Ruhewinkel δ stellt den Drehwinkel des Ankers 
dar, welcher realisiert werden muss, um die Bewegungsphase „Hebung“ und damit den 
Kontakt zwischen Zahnspitze und Ruheecke der Ankerpalette einzuleiten. Während der 
„Auslösung“ muss die Unruh Energie an die Hemmung abgeben. Je größer der Ruhewin-
kel δ gewählt wird, umso größer ist der Einfluss auf die Schwingung der Unruh und damit 
auf den Gang der Uhr. In der Literatur werden Ruhewinkel im Bereich von  
δ = 1,0° bis 2,5° aufgeführt [Die05], [Leh60-1], [Wir70-1], [Sto71]. Der Ruhewinkel δ 
wird eingangsseitig entgegen des Uhrzeigersinns vom Strahl c abgetragen, an der Aus-
gangspalette vom Strahl k, siehe Bild 33. Die konstruierte Palettenhebefläche eingangs 
wird in Ruhestellung gedreht. Die Ruhestellung des Ankers soll weiterhin bei freischwin-
gender Unruh garantieren, dass sich die Position des Ankers nicht verändert. Hierbei wird 
der Anker durch das Drehmoment am Hemmungsrad gegen die Begrenzungsstifte gezo-
gen und erst durch die Unruh während der „Auslösung“ erneut bewegt. Um die Ruhepo-
sition des Ankers zu gewährleisten, muss die resultierende Kraft Fres zwischen dem 
Hemmungsrad und der Ruhefläche der Paletten eingangs unterhalb bzw. ausgangs ober-
halb des Ankerdrehpunktes B wirken, siehe Bild 34.  
 
Bild 33: Hemmungskonstruktion am Beispiel eines ungleicharmigen Ankers, Schritt 4 
 
 
Bild 34: Kontaktkräfte zwischen Hemmungsrad und Ankerpaletten 




Es ist erforderlich, die Palettenruheflächen um einen definierten Winkel ζ gegenüber dem 
Lot auf dem Strahl c bzw. Strahl l zu neigen (Stellung Palette Ende „Auslösung“), siehe 
Bild 33 und diese parallel in die Ruhestellung des Ankers zu verschieben. Eingangsseitig 
vergrößert sich aufgrund der Ankerbewegung der wirksame Zugwinkel ζE bei der Auslö-
sung um den Ruhewinkel δ, ausgangsseitig wird der Winkel ζA hingegen um den Winkel δ 
kleiner. Deshalb sollte für ein gleiches mittleres Auslösemoment an der Unruh der Zug-
winkel ausgangsseitig um den Winkel δ größer gewählt werden als an der Eingangspalet-
te, [Wir70-1], [Leh61]. Die Größe des Zugwinkels ist zusätzlich abhängig von der Größe 
der Reibkraft zwischen Hemmungsrad und Ankerpalette während der Auslösephase, sie-
he Bild 34. Bei der Materialpaarung Rubin - Stahl kann ein Reibwert von µ = 0,1 bis 0,2 
angewendet werden [Wir56], [Gla86]. Die erforderlichen Größen der Zugwinkel ζ be-









 Gl. 3-15 
Neben der Konstruktion des Eingriffs Hemmungsrad - Ankerpalette ist es erforderlich die 
Ankergabel geometrisch zu definieren. Der Achsabstand aU zwischen Anker und Unruh ist 
vom zur Verfügung stehenden Bauraum im Uhrwerk abhängig. Mit der Wahl des Unruh-
hebewinkels φU, siehe Bild 28 und des festgelegten Ankerdrehwinkels γA, welcher sich 
aus dem Ruhewinkel δ und dem Hebungswinkel γ zusammensetzt, stellen sich die mo-
mentane Gabellänge lA am Anker und der Mittelpunktradius rE der Ellipse ein, siehe  
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 Gl. 3-16 
Der Ankerdrehwinkel wird in der Realität um den Winkel des Nachfalls γNach vergrößert. 
Dieser Winkel stellt eine Sicherheitseinrichtung an der Hemmung dar. Beim Durchlaufen 
der „Hebephase“ und dem anschließenden „Fall“ des Hemmungsrades stellt sich die Ru-
heposition des Ankers ein. Aufgrund der Zugwinkel ζ wird der Anker anschließend um 
den Winkel des Nachfalls γNach gegen den Begrenzungsstift gezogen. Der „Nachfall“ bleibt 
bei der Konstruktion der Hemmung unberücksichtigt und wird in der Literatur in der Grö-
ßenordnung von γNach = 1/3 δ empfohlen [Sch88]. Die anschließende Bewegungsphase 
„Auslösung“ setzt sich demnach aus dem Winkel des Nachfalls γNach und dem Ruhewinkel 
δ des Ankers zusammen. Die Breite des Gabeleinschnittes ist über einen Öffnungswinkel 
γB definiert. Dieser ist in der Literatur mit dem Verhältnis γB / γA = 0,5 bis 0,8 angegeben  




[Leh60-2], [Sto71]. Der Winkel wird symmetrisch um den Strahl Gm angetragen. Die 
Schnittpunkte zwischen den Geraden Gsi bzw. Gsa mit dem Kreis Ga bilden die Begren-
zung des Gabeleinschnittes, siehe Bild 35. Die Breite und die Tiefe des Einschnittes ist 
abhängig von der Auswahl der  Geometrie der Ellipse (Hebelstein) und vom inneren Hör-
nerspiel hspiel,i, siehe auch Bild 27. Die Geometrie ist in [DIN65] standardisiert. Hierbei 




Bild 35: Hemmungskonstruktion am Beispiel eines ungleicharmigen Ankers, Schritt 5 
Für eine sichere Funktion der Hemmung muss ein Spiel zwischen Ellipse (Hebelstein) und 
dem Einschnitt in der Ankergabel realisiert werden. Das Spiel sollte geringer ausfallen als 




die Summe aus Ruhe δ und Nachfall γNach des Ankers [Sto71]. Das Spiel wird über den 
Winkel γH am Kreisbogen Ga definiert. Mit der Konstruktion der vollständigen Ellipse und 
dem Antragen der Kreisbögen Gu und Ge um die Drehpunkte von Unruh und Anker stellt 
sich die Tiefe des Gabeleinschnitts ein, siehe Bild 36. Der Gabeleinschnitt verläuft parallel 
zur Geraden Gm. Ein Abflachen des Hebelsteines verhindert die Berührung im Grund der 
Ankergabel. Der Abstand zwischen dem Eckpunkt des Gabeleinschnittes (Senkrechte Se 
auf Strahl F) und der Ellipse beschreibt die Größe des inneren Hörnerspiels hSpiel,i bzw. 
die mögliche Ankerbewegung γSpiel,i. Der Winkel γSpiel,i muss kleiner sein als der festgeleg-
te Ruhewinkel δ. In der Literatur wird eine Größe zwischen der Hälfte des Ruhewinkels 
bis zum halben Auslösewinkel (Ruhe + Nachfall) vorgeschlagen [Eis11], [Sto71]. 
 
 
Bild 36: Hemmungskonstruktion am Beispiel eines ungleicharmigen Ankers, Schritt 6 
Damit die Hemmung bei einem von außen zugeführten Impuls auf das Uhrwerk nicht 
ungeplant auslöst, werden zusätzlich zu den Zugwinkeln ζ an den Paletten und dem inne-
ren Hörnerspiel hspiel,i weitere Sicherheitsmechanismen angewendet. Mit der Sicherheits-
rolle an der Unruh, siehe Bild 27 und einem Sicherheitsstift am Anker wird die Bewegung 
des Ankers außerhalb des Eingriffes zwischen Hebelstein und Ankergabel verhindert. 
Hierzu wird ein Spiel hspiel,M zwischen Sicherheitsstift und Sicherheitsrolle bei anliegendem 
Anker an den Begrenzungsstiften vorgesehen. Der Durchmesser der Rolle dS wird in me-
chanischen Kleinuhren überwiegend kleiner als der Durchmesser des Bewegungskreises 
des Hebelsteins ausgeführt [Leh61-2]. Die Größe einer kleinen Sicherheitsrolle ist über 
die Beziehung nach Gl. 3-17 festgeschrieben. Das Spiel zwischen Stift und Rolle darf 
nicht größer sein, als der Drehwinkel des Ankers während der Auslösung (Ruhe + Nach-
fall). Der Literatur sind Spiele zwischen γSpiel = 1° und halbem Auslösungswinkel zu ent-
nehmen [Die05], [Leh61-2], [St071]. 
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Für die Konstruktion wird von der vorgegebenen Sicherheitsrolle dS und dem Spiel, be-
schrieben durch den Winkel γSpiel am Anker, die Länge des Sicherheitsstiftes definiert. Mit 
einer rechtwinkligen Spitze des Stiftes wird die für den Kontakt erforderliche Form defi-
niert und im Schnittpunkt der Geraden Gm und dem Kreis Gs angetragen, siehe Bild 37. 
Damit der Sicherheitsstift während der Hebephase der Unruh ungehindert die Sicher-
heitsrolle passieren kann, muss eine Ausbuchtung an der Rolle vorgesehen werden. Die-
se wird mit Hilfe des Kreises Gt, welcher die Mindesttiefe der Ausbuchtung beschreibt 
konstruiert. Der Schnittpunkt des Hilfskreises Gt mit der Geraden K und ein Radius rA 
dessen Ursprung sich auf der Geraden F befindet definiert die Größe der Ausbuchtung.  
 
 
Bild 37: Hemmungskonstruktion am Beispiel eines ungleicharmigen Ankers, Schritt 7 
Das äußere Hörnerspiel hspiel,ä, siehe auch Bild 27, beschreibt den Abstand zwischen dem 
höchsten Gabelpunkt zur Ellipse. Der Kreis Gä um den Unruhdrehpunkt U definiert die 
äußere Bahn der Ellipse. Das Antragen des Hörnerspiels hSpiel,ä durch den Ankerbewe-
gungswinkel γSpiel,ä definiert die Höhe des Gabelhornes Gg mit dem Schnittpunkt auf der 
Senkrechten Se. Der Winkel γSpiel,ä wird in der Literatur in einem Bereich zwischen dem 
Winkel γSpiel,i und der maximalen Größe des halben Auslösewinkels angegeben  
[Leh61-02], [Sto71]. Eine Hornwölbung mittels Radius rG begrenzt die Form der Gabel-
hörner, siehe Bild 38. Der Winkel des Nachfalls γNach wird über die Position der Ankerbe-
grenzungsstifte und die äußere Form des Ankers festgelegt. Die Lage der Begrenzungs-
stifte wird von [Wir71] auf Höhe der Ankergabel empfohlen. Bei einem von außen wir-
kenden Impuls auf das Uhrwerk und dem daraus resultierenden Überschwingen der Un-
ruh kann es zu einem Stoß zwischen der Ellipse und der Außenseite der Ankergabel 
kommen. Hierdurch würde der Impuls über die Ankergabel zum Begrenzungsstift weiter-




geleitet, ohne dass die Achse im Lager des Ankers eine zusätzliche Belastung erfährt. Die 
weitere geometrische Form des Ankers kann beliebig ausgeführt werden.  
 
 
Bild 38: Hemmungskonstruktion am Beispiel eines ungleicharmigen Ankers, Schritt 8 
 
 
3.4.4 Berechnung einer Schweizer Ankerhemmung 
Die für die Energieübertragung relevanten geometrischen Größen der Hemmung wurden 
ausgehend von der zur Verfügung stehenden Antriebsenergie EHR am Ankerrad und der 
Verlustenergie ∆E am Drehschwinger vordefiniert. Zur Berechnung und Optimierung der 
Hemmungskonstruktion ist es notwendig, die übertragenen Kräfte bzw. Momente wäh-
rend der Hemmungsbewegung zu ermitteln. Hierzu werden die Bewegungsphasen („Aus-
lösung“, „Hebung“, „Fall“ und „Nachfall“) in den Kontaktbereichen Ankerrad - Ankerpalet-
te und Ankergabel - Ellipse eingangs- und ausgangsseitig detailliert betrachtet. Die Be-
rechnung erfolgt quasistatisch, d.h. ohne den Einfluss der dynamischen Bewegung der 
Hemmungskomponenten im Uhrwerk. Während der „Auslösung“ treibt die Ellipse den 
Anker an. Das Hemmungsrad wird entgegen seiner eigentlichen Drehrichtung beschleu-
nigt und die Ankerpalette wird um den Winkel des Nachfalls γNach und den Ruhewinkel δ 
bis zur Ruheecke aus dem Ankerrad herausgezogen. Es wirken die in Bild 39 dargestell-
ten Kontaktkräfte mit den jeweiligen Hebelarmen um die Drehpunkte von Hemmungsrad 
hHR,eing, Anker hA,eing und Unruh hU,eing. Die Reibkraft FR zwischen den jeweiligen Kontakt-
partnern aus den Materialien Stahl und Rubin kann nach den Untersuchungen in [Wir56] 
und [Gla86] durch einen Reibwert im Bereich von µ = 0,1 - 0,2 beschrieben werden. 
 







Bild 39: Kontaktkräfte bei der Bewegungsphase Auslösung (eingangs) 
Nachdem die Phase der „Auslösung“ beendet ist und die Zahnspitze des Hemmungsrades 
die Ruheecke erreicht hat, beginnt die Bewegungsphase „Hebung“. Das Gabelspiel wird 
durchlaufen, währenddessen findet keine Kraftübertragung statt. Anschließend findet die 




vom Anker antreibende Berührung zwischen Ellipse und Ankergabel statt. Die „Hebepha-
se“ unterteilt sich in die „Palettenhebung“ und die „Zahnhebung“. Die sich einstellenden 





Bild 40: Kontaktkräfte bei der Bewegungsphase Hebung (ausgangs) 
links: Palettenhebung, rechts: Zahnhebung 
 




Beim Wechsel zwischen den beiden „Hebephasen“ kommt es zu einem großen Überset-
zungssprung, weil ein Unterschied zwischen der Neigung der Radhebefläche und der 
Palettenhebefläche und somit in der Richtung der Zahnnormalkraft vorliegt. Nachdem die 
„Hebephase“ mit dem Kontakt zwischen der Zahnferse des Hemmungsrades und der Ab-
fallkante an der Ankerpallette beendet wird, fällt das Ankerrad auf „Ruhe“. Der Anker 
wird gegen den Begrenzungsstift gezogen und arretiert. Die Ellipse schwingt frei aus der 
Ankergabel aus. Die Berechnung der kinematischen Eigenschaften kann für jede Anker-
stellung erfolgen. Weiterhin wird für die Auslegung und Berechnung einer Hemmung ein 
Wirkungsgrad definiert, welcher das Verhältnis von der Verlustenergie der Unruh ∆E zur 
verfügbaren Energie am Hemmungsrad EHR beschreibt. Der Wirkungsgrad η kann bei 
bestehenden Uhrwerken durch die Messung der Amplitude y0 des Schwingers im Uhr-
werk, dem vorhandenen Antriebsmoment MHR am Hemmungsrad und des Qualitätsfak-
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Gl. 3-18 
Um den Wirkungsgrad der Ankerhemmung während der Auslegung gezielt zu beeinflus-
sen, ist es notwendig, die Energieverluste der einzelnen Bewegungsphasen der Hem-
mung zu charakterisieren. Hierzu werden in [Wir70-1] Näherungsausdrücke für die Be-
rechnung der einzelnen Energieverluste angegeben. Der Wirkungsgrad entspricht hierbei 
dem Verhältnis der abgegebenen Leistung an die Unruh EUnruh zur vorhandenen Energie 
am Hemmungsrad EHR. Nach [Wir70-1] wird zwischen einem quasistatischen Wirkungs-
grad ηstat und einem Wirkungsgrad ηdyn, welcher zusätzlich den Einfluss der Dynamik bei 
der Bewegung der Hemmungskomponenten berücksichtigt unterschieden. Der quasistati-
sche Wirkungsgrad enthält die durch Reibung verursachten Energieverluste zwischen 
Hemmungsrad-Anker, Anker-Ellipse und im Ankerlager, den Energieverlust am Hem-
mungsrad während der Bewegungsphase „Fall“, den Energieverlust aufgrund des Gabel- 
und Lagerspieles am Anker und den Energieverlust der Phase „Auslösung“ mit der Be-
rücksichtigung des Wirkungsgrades des Räderwerkes der Uhr. Die Berechnung des Wir-
kungsgrades erfolgt nach Gl. 3-19. Die an die Unruh abgegebene Energie EUnruh setzt sich 
aus der Energie in der Bewegungsphase „Hebung“ EHebung, den Verlustenergien bei „Aus-
lösung“ EAuslösung und durch Reibungseinflüsse EReibung zusammen. Mit der Einführung ei-
nes Teilwirkungsgrades ηH während der Bewegungsphase „Hebung“ werden die durch 
Reibung verursachten Energieverluste bei der Energieübertragung vom Hemmungsrad 
zum Anker berücksichtigt. Die über die Hemmung übertragene Energie EHebung kann 
durch die Energie des Hemmungsrades EHR, durch die Verlustenergien in der Phase „Fall“ 




EFall und durch den Einfluss des Gabel- bzw. des Lagerspieles am Anker ESpiele beschrie-
ben werden, siehe Gl. 3-20. Nach der Umformung der Gl. 3-21 und der Berücksichtigung 
der Energieübertragung pro halber Zahnteilung τHR am Hemmungsrad an die Unruh kann 
















 Gl. 3-20 
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 Gl. 3-24 
( )η = η ⋅ − − − −stat H Fall Spiele Auslösung Reibung1 V V V V  Gl. 3-25 
Die relative Verlustarbeit VFall während der Phase des „Falls“ beschreibt den Anteil der 
Energie, der aufgrund der freien Drehbewegung des Ankerrades βFall nicht an die Unruh 
übertragen wird, bezogen auf die gesamte verfügbare Energie am Hemmungsrad EHR. 
Die Berechnung erfolgt nach Gl. 3-26. 
pi pi
⋅
⋅ ω ⋅ ⋅
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Gl. 3-26 
Die Energieanteile, welche aus einer freien Drehbewegung des Ankerrades βSpiel,i (ohne 
Energieübertragung an die Unruh) resultieren, werden ebenfalls in den Verlustarbeiten 
berücksichtigt, siehe Gl. 3-27 und Gl. 3-28. Mit Hilfe der kinematischen Übersetzung  
(iHR-Anker)µ=0 zwischen Hemmungsrad und Anker ist die Ermittlung des Drehwinkels am 
Hemmungsrad gegeben. Das Gabelspiel ist wie in Bild 36 am Kreisbogen Ga über den 
Drehwinkel γH des Ankers definiert. Das Spiel sZ des Ankerzapfens im Lager führt nach 
[Wir70-1] beim Wechsel der Phasen „Auslösung“ und „Hebung“ zu einer Verschiebung 
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 Gl. 3-28 
Während der Bewegungsphase „Auslösung“ an der Hemmung wird Energie von der Un-
ruh entzogen und das Hemmungsrad entgegen der eigentlichen Antriebsrichtung über 
den Ankerdrehwinkel γAuslösung angetrieben. Der Anker muss gegen ein um den Wirkungs-
grad des Räderwerkes ηW vergrößertes Drehmoment am Hemmungsrad ausgelöst wer-
den. Der Wirkungsgrad des Räderwerkes setzt sich nach [Wir70-1] aus den Wirkungs-
graden der Zahnradstufen zusammen, bis die rückführende Drehbewegung elastisch auf-
gefangen werden kann. Ebenfalls ist die Berücksichtigung des Wirkungsgrades ηU-A beim 
Eingriff zwischen Ellipse und Ankergabel notwendig. Die Übersetzung der Drehmomente 
vom Anker zum Hemmungsrad erfolgt über die Größe (iHR-Anker)µ>0 und die der Drehwin-
kel über die Größe (iHR-Anker)µ=0. Die relative Auslösearbeit berechnet sich nach Gl. 3-29.  
( ) ( )
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 Gl. 3-29 
Der Energieverlust aufgrund der Lagerreibung am Ankerzapfen kann nach Gl. 3-30 be-
rechnet werden. Es wird ein Reibwert µL im Lager berücksichtigt und der Durchmesser 
des Lagerzapfens dz ist erforderlich. Aus dem Drehmoment am Hemmungsrad MHR wird 
die resultierende Kontaktkraft zwischen Ankerrad und Palette über den Hebelarm hHR 
berechnet. Der Gesamtdrehwinkel des Ankers γ wird mit Hilfe der kinematischen Über-
setzung (iHR-Anker)µ=0 auf den Drehwinkel des Hemmungsrades umgerechnet. 
( )
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 Gl. 3-30 
Der Wirkungsgrad ηU-A zwischen Unruh und Ankergabel bei „Auslösung“ berücksichtigt 
die Reibverluste im Kontaktbereich. Die Berechnung erfolgt nach Gl. 3-31. Die Reibver-
luste während der Bewegungsphase „Hebung“ zwischen Hemmungsrad und Ankerpalette 
werden über den Wirkungsgrad ηH beschrieben, siehe Gl. 3-32. 
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Neben dem quasistatischen Wirkungsgrad η0 beschreibt [Wir70-1] die Berechnung des 
dynamischen Wirkungsgrades ηdyn, welcher die relative Energieänderung beim Auslöse-
stoß zwischen Unruh und Ankergabel VASt, beim Stoß zu Beginn der „Hebung“ zwischen 
Hemmungsrad und Ankerpalette VHSt, bei der Beschleunigung des Hemmungsrades nach 
der „Auslösung“ VB und bei der Änderung der kinematischen Energie während der Bewe-
gungsphase „Hebung“ VK berücksichtigt. Die Berechnung des Gesamtwirkungsgrades ηdyn 
erfolgt nach Gl. 3-33 bzw. Gl. 3-38 [Wir70-1].  
( )η = η + − − η + −dyn 0 HSt ASt H B K SpieleV V V V V  Gl. 3-33 
Die Annahme eines unelastischen Stoßes wie in [Gla56] und [Tor52] beschrieben, führt 
in [Wir70-1] zur Berechnung der relativen Energieänderungen während des Stoßes bezo-
gen auf die Hemmungsradenergie pro halber Zahnteilung, siehe Gl. 3-34 und Gl. 3-35. 
Der Auslösestoß entzieht der Unruh Energie, der Hebestoß führt der Unruh Energie zu. 
Das Trägheitsmoment JAeff beinhaltet das Trägheitsmoment des Ankers JA und des auf 
die Ankerachse reduzierten Trägheitsmomentes JReff des Hemmungsrades einschließlich 
der für die „Auslösung“ relevanten Trägheiten im Räderwerk. Das während der Hebepha-
se relevante Massenträgheitsmoment am Hemmungsrad JReff berücksichtigt die des An-
kerrades JHR und der reduzierten Massenträgheiten des gesamten Räderwerkes, bezogen 
auf die Drehachse des Hemmungsrades. Die Energie beim Stoß ist abhängig von der zu 
Grunde liegenden momentanen Winkelgeschwindigkeit der Unruh αɺ  zu Beginn der „Aus-
lösung“ (BA) bzw. zu Beginn der „Hebung“ (BH). 
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Gl. 3-34 
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Gl. 3-35 
Der relative Energieverlust VB beinhaltet den Energieverlust VSpiele, wie er bei der Berech-
nung des statischen Wirkungsgrades η0 angewendet wird, siehe Gl. 3-27 bzw. Gl. 3-28, 
und berücksichtigt zusätzlich den Drehwinkel des Hemmungsrades in der Phase „Flug“, 
welcher nicht zur Energieübertragung zwischen Ankerrad und Unruh zur Verfügung steht. 
Außerdem wird der Einfluss einer sich ändernden kinematischen Übersetzung auf den 
Drehwinkel des Hemmungsrades am Ende der „Auslösung“ (EA) zum Beginn der „He-
bung“ (BH) berücksichtigt. Die Einflüsse werden über einen Beschleunigungswinkel βBeschl 




zV  Gl. 3-36 
Während der Hebephase ändert sich die kinematische Übersetzung vom Beginn der „He-
bung“ (BH) bis zum Ende der „Hebung“ (EH) zwischen Ankerrad und Unruh. Damit ein-
hergehend ändert sich die Winkelgeschwindigkeit βɺ  des Hemmungsrades, was dem Sys-
tem zusätzlich Energie entzieht, siehe Gl. 3-37. 
( )= ⋅ ⋅ β − β
⋅ pi
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HR
JzV 2 M  Gl. 3-37 
Zusammenfassend kann die Berechnung des Gesamtwirkungsgrades der Hemmung nach 
[Wir70-1] über Gl. 3-38 durchgeführt werden.  
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4 Geometrieoptimierung der Räderwerksverzahnung 
4.1 Analyse typischer Verzahnungen in der Uhrentechnik 
4.1.1 Vergleich kinematischer Verzahnungseigenschaften 
Zur Ableitung optimierter Zahnflankenprofile für den Einsatz in mechanischen Uhrwerken 
ist es erforderlich, bestehende Verzahnungen hinsichtlich ihrer kinematischen Eigenschaf-
ten in Abhängigkeit von der Zähnezahl z und der Übersetzung i0 bei konstantem Reibwert 
µ zu vergleichen. Verglichen werden, über einem Zahneingriff, die Schwankung der 
Drehmomententreue ∆ηM und der mittlere Verzahnungswirkungsgrad η . Der Verlauf der 
Drehwinkelübersetzung ist bei Uhrenverzahnungen wie in Abschnitt 3.3.1 beschrieben zu 
vernachlässigen. Beim Vergleich werden die Kreisbogenverzahnungsnormen NIHS 20-02 
[Nih74] (Schweiz 1974), DIN 58425 [DIN80] (Deutschland 1980), NF S80-525 [Nfs95] 
(Frankreich 1995), GOST 13678-73 [Gos87] (Russland 1988) und beide modifizierte 
Evolventenverzahnungen nach Bild 12, welche jeweils als Werksnormen vorliegen, be-
rücksichtigt. 
  
Die Diagramme in Bild 41 bis Bild 44 zeigen die Schwankung der normierten 
Drehmomentenübersetzung ∆ηM nach Gl. 3-6 pro Verzahnungsstufe in Abhängigkeit der 
Triebzähnezahl zTrieb und des Achsabstandes a. Bei der ersten Stufe Federhaus-Minuten-
radtrieb werden Zähnezahlkombinationen verglichen, welche eine Übersetzung von i = 7 
ergeben, in der zweiten Stufe Minutenrad-Kleinbodenradtrieb Zähnezahlen mit einer 
Übersetzung von i = 7,5, in der dritten Stufe Kleinbodenrad-Sekundenradtrieb liegt eine 
Übersetzung von i = 8 und in der letzten Stufe Sekundenrad-Ankerradtrieb eine Überset-
zung von i = 12 zu Grunde. Die mittleren Teilbilder zeigen die kinematischen Eigenschaf-
ten der Zahnräder im Einbauzustand „Nullachsabstand“ ∆a/m = 0 (Normwerte), die obe-
ren Teilbilder die Eigenschaften bei vergrößertem Achsabstand ∆a/m = + 0,2 und die 
unteren Teilbilder bei verringertem Achsabstand ∆a/m = - 0,2. Im ersten Schritt werden 
die verschiedenen Zahnformen der einzelnen Normen bei „Nullachsabstand“ untersucht. 
Zu erkennen ist, dass bei allen Verzahnungsarten eine Verringerung der Schwankung der 
Momententreue ηM mit zunehmender Triebzähnezahl auftritt. Ebenfalls ist ersichtlich, 
dass bei geringer Triebzähnezahl (z ≤ 11) die Kreisbogenverzahnungen nach DIN 58425 
die geringsten Schwankungen des Drehmomentes über einem Zahneingriff bei allen un-
tersuchten Übersetzungen aufweisen. Hingegen bei höheren Triebzähnezahlen die modi-
fizierten Evolventenverzahnungen nach EV 1 mit zwei unterschiedlichen Profilwinkeln am 
treibenden Rad die besten Werte hervorbringen. Die Evolventenverzahnung EV 2 liefert 
hingegen in allen Stufen erhöhte Werte für die Schwankung der Drehmomenten-




übertragung ∆ηM. Die Betrachtung des mittleren Wirkungsgrades η  über einem Zahnein-
griff, siehe Bild 45 und Bild 46, zeigt bis auf zwei Ausnahmen bei allen Verzahnungsarten 
mit steigender Triebzähnezahl eine Verbesserung des Wirkungsgrades. Die Kreisbogen-
verzahnungen nach der französischen Norm NF S80-525 und der russischen Norm GOST 
13678-73 weisen bei geringer Triebzähnezahl einen größeren mittleren Verzahnungswir-
kungsgrad auf als bei hoher Zähnezahl am Kleinrad. Die besten Eigenschaften zeigen 
unabhängig von der Übersetzung die Normen NIHS 20-02, DIN 58425 und die Werks-
norm EV 1 auf. Die Verzahnung EV 2 zeigt geringfügig kleinere Wirkungsgrade als die bei 
NIHS 20-02, DIN 58425 und der Werksnorm EV 1. 
 
Aufgrund des wirksamen Lagerspiels der Zahnradstufen im Uhrwerk, ist es erforderlich, 
die kinematischen Eigenschaften auch bei verändertem Achsabstand zu vergleichen. Dies 
ist mit Hilfe der oberen und unteren Teilbilder in Bild 41 bis Bild 44 ersichtlich. Dargestellt 
ist die Änderung der Schwankung der normierten Drehmomentenübersetzung ∆ηM im 
Vergleich zu den Werten bei „Nullachsabstand“. Eine Vergrößerung des Achsabstandes 
∆a/m = + 0,2 führt bei allen untersuchten Kreisbogenverzahnungen zu einer Erhöhung 
der Schwankung der Momententreue ∆ηM. Hingegen bei den modifizierten Evolventen-
verzahnungen EV 1 und EV 2 zu einer Verringerung der prozentualen Schwankung. 
Bei zusammengeschobenen Rädern ∆a/m = - 0,2 fällt auf, dass die Zahnradstufen nach 
NIHS 20-02 und DIN 58425 bei Triebzähnezahlen von zTrieb ≤ 14 höhere Drehmomenten-
schwankungen über einem Zahneingriff aufweisen als bei „Nullachsabstand“ und dass bei 
zTrieb > 14 gleiche bis geringfügig kleinere Schwankungen der Drehmomententreue auf-
treten. Die anderen untersuchten Kreisbogenverzahnungen weisen alle eine höhere 
Schwankung der Drehmomententreue im Vergleich zum Zustand „Nullachsabstand“ auf. 
Bei den modifizierten Evolventenverzahnungen EV 1 und EV 2 ist eine Erhöhung der 
Drehmomentenschwankung zu beobachten, wobei der Unterschied zwischen „Nullachs-
abstand“ und verringertem Achsabstand ∆a/m = - 0,2 im Triebzähnezahlbereich von 
zTrieb = 7 bis 9 geringer ist als bei großer Triebzähnezahl. Dieser Sachverhalt ist mit stei-
gender Übersetzung verstärkt zu beobachten. Beim Vergleich der Zahnradstufen nach 
EV 1 und EV 2 ist bei EV 1 eine geringere Schwankung der Drehmomentreue bei Null-
achsabstand ∆a/m = 0 und vergrößertem Achsabstand ∆a/m = + 0,2 zu erkennen. Bei 
verringertem Achsabstand ∆a/m = - 0,2 und einem Übersetzungsbereich von i ≥ 7,5 lässt 
sich eine geringere Drehmomentenschwankung über einem Zahneingriff bei EV 2 für die 
Triebzähnezahlen zTrieb = 7 bis 9 erkennen. Bei zTrieb > 9 stellt sich dagegen eine geringe-
re Schwankung bei EV 1 ein. Der mittlere Verzahnungswirkungsgrad η  wird ebenfalls in 
Abhängigkeit von der Achsabstandsschwankung ∆a beeinflusst. Es ist zu erkennen, dass 
bei verringertem Achsabstand bei den Kreisbogenverzahnungen unabhängig von der 




Triebzähnezahl und der Übersetzung eine Senkung des mittleren Wirkungsgrades erfolgt, 
hingegen bei den modifizierten Evolventenverzahnungen eine Verbesserung auftritt. Die 
Achsabstandsvergrößerung bewirkt bei den Kreisbogenverzahnungen nach NF S80-525 
und GOST 13678-73 eine deutliche Verbesserung des Verzahnungwirkungsgrades im 
Vergleich zum Einbauzustand „Nullachsabstand“, bei den anderen Verzahnungen in etwa 
die gleichen Werte wie bei „Nullachsabstand“. 
 
Zusammenfassend konnte festgestellt werden, dass die Kreisbogenverzahnungsnormen 
bei „Nullachsabstand“ optimale Werte für die Drehmomentenschwankung und den mittle-
ren Verzahnungswirkungsgrad aufweisen. Die modifizierten Evolventenverzahnungen bei 
vergrößertem Achsabstand zeigen dagegen bessere Eigenschaften. Ebenfalls ist festzu-
stellen, dass bei Nullachsabstand die Verzahnungen nach NIHS 20-02 etwa die gleichen 
Ergebnisse bei der Schwankung des Drehmomentes über einem Zahneingriff zeigen wie 
die modifizierte Evolventenverzahnung nach EV 1. Wird hingegen die betragsmäßige Än-
derung der Schwankung der Momententreue und des mittleren Wirkungsgrades bei 
Achsabstandsabweichungen bewertet, so ist unabhängig von der Triebzähnezahl und der 
Übersetzung die modifizierte Evolventenverzahnung nach EV 1 (zwei unterschiedliche 
Eingriffswinkel an der Radflanke in Kombination mit einer beliebigen Flankenform am 
Trieb) als beste Verzahnung zu erkennen, vergleiche Bild 12.   







Bild 41: Momententreueschwankung in Abhängigkeit von der Triebzähnezahl; 
 1. Stufe Federhaus-Minutenradtrieb (i = 7) 







Bild 42: Momententreueschwankung in Abhängigkeit der Triebzähnezahl; 
 2. Stufe Minutenrad-Kleinbodenradtrieb (i = 7,5) 







Bild 43: Momententreueschwankung in Abhängigkeit der Triebzähnezahl; 
 3. Stufe Kleinbodenrad-Sekundenradtrieb (i = 8) 







Bild 44: Momententreueschwankung in Abhängigkeit der Triebzähnezahl; 
 4. Stufe Sekundenrad-Ankerradtrieb (i = 12) 




1. Stufe: Federhaus-Minutenradtrieb (i = 7) 
 
 
2. Stufe: Minutenrad-Kleinbodenradtrieb (i = 7,5) 
 
Bild 45: Mittlerer Wirkungsgrad in Abhängigkeit der Triebzähnezahl bei Nullachsabstand; 
oben: Federhaus Minutenradtrieb, unten: Minutenrad-Kleinbodenradtrieb 




3. Stufe: Kleinbodenrad-Sekundenradtrieb (i = 8) 
 
 
4. Stufe: Sekundenrad-Ankerradtrieb (i = 12) 
 
Bild 46: Mittlerer Wirkungsgrad in Abhängigkeit der Triebzähnezahl bei Nullachsabstand; 
oben: Kleinbodenrad-Sekundenradtrieb, unten: Sekundenrad-Ankerradtrieb 




Neben der Betrachtung der kinematischen Eigenschaften pro Zahneingriff und Stufe ist 
es zweckmäßig, die Überlagerung der Drehmomentenübertragung aller Verzahnungsstu-
fen zu berücksichtigen. Dies ermöglicht es, für ein konstantes Antriebsmoment Man am 
Federhaus die Schwankung des Abtriebsmomentes Mab am Ankerrad zu simulieren. Die 
Simulation wird für einen konstanten Achsabstand ∆a = 0, einen konstanten Reibwert 
µ = 0,2 und beispielhaft für fünf Zahneingriffe am Federhaus (Antriebswinkel 
φan = 14,28°) durchgeführt. Die verwendeten Zähnezahlen der Stufen sind in Tabelle 2 
aufgeführt. Es werden hierbei die beiden Varianten der modifizierten Evolventen-
verzahnungen EV 1 und EV 2 und die Verzahnungen nach NIHS 20-02 näher untersucht. 
In der Uhrentechnik wird die Einheit des Drehmomentes abweichend zu deren eigentli-
chen physikalischen Definition in [gmm] angewendet. Diese Festlegung wird nachfolgend 
in dieser Arbeit übernommen. 
 
Zahnradstufe Zähnezahl Übersetzung 
 Rad Trieb  
Federhaus-Minutenradtrieb 126 18 7 
Minutenrad-Kleinbodenradtrieb 120 16 7,5 
Kleinbodenrad-Sekundenradtrieb 112 14 8 
Sekundenrad-Ankerradtrieb 120 10 12 
Tabelle 2: Zähnezahlen der Räderkette des untersuchten Uhrwerkes  
In Bild 47 ist das Ergebnis der Simulation (Hintereinanderschalten aller kinematischen 
Eigenschaften je Zahnradstufe) der Momentenübertragung der modifizierten Evolventen-
verzahnung EV 1 ersichtlich. Im Vergleich hierzu ist das simulierte Abtriebsmoment für 
die Evolventenverzahnung EV 2 in Bild 48 und für die Norm NIHS 20-02 in Bild 49 darge-
stellt. Bei allen Verläufen wurde ein Antriebsmoment von Man = 625 gmm  
(6,131 E-03 Nm) berücksichtigt, was dem Zustand der Aufzugsfeder im Uhrwerk nach 
etwa 24 h Ablauf entspricht. Bei der Übersetzung von 1/i = 5040 des Räderwerkes würde 
sich ohne Berücksichtigung der Reibung ein Abtriebsmoment von Mab,th = 0,124 gmm 
einstellen. Das mittlere Abtriebsdrehmoment nach Bild 47 ist mit Mab,mEV1 = 0,1125 gmm 
(1,104 E-06 Nm), nach Bild 48 mit Mab,mEV2 = 0,110 gmm (1,079 E-06 Nm) und nach Bild 
49 mit Mab,mNIHS = 0,1113 gmm (1,092 E-06 Nm) zu erkennen. Somit lässt sich ein mittle-
rer Verzahnungswirkungsgrad nach Gl. 4-1 über das Räderwerk für die Zahnformen EV 1 
von η EV1 = 90,7 %, für die Zahnformen EV 2 ein mittlerer Wirkungsgrad von  
η EV2 = 88,7 % und für die Räder mit Zahnform nach NIHS η NIHS = 89,7 %  ermitteln. 





Bild 47: Simuliertes Abtriebsdrehmoment am Ankerrad, Verzahnungen nach EV 1 
 
Bild 48: Simuliertes Abtriebsmoment am Ankerrad, Verzahnungen nach EV 2 
 














M i  Gl. 4-1 
Die Schwankung des Abtriebsdrehmomentes zeigt bei den modifizierten 
Evolventenverzahnungen nach EV 1 einen Wert von ∆MEV2 ≈ 0,013 gmm, für die Verzah-
nungen nach EV 2 einen Wert von ∆MEV1 ≈ 0,022 gmm und für die Kreisbogenverzah-
nungen nach NIHS einen Wert von ∆MNIHS ≈ 0,020 gmm. Ebenfalls ist bei direktem Ver-
gleich der Verläufe des Drehmomentes der Verzahnungsformen zu erkennen, dass die 
Einflüsse der einzelnen Verzahnungsstufen auf die Schwankung des Abtriebsmomentes 
bei den Verzahnungen nach EV 2 und NIHS deutlich ersichtlich sind, siehe Bild 48 und 
Bild 49. Hingegen ist bei den simulierten Ergebnissen nach Bild 47 eine gleichmäßigere 
Drehmomentenübertragung zu erkennen, was auf eine geringere Drehmomenten-
schwankung pro Zahnradstufe zurückzuführen ist.  
 
 
4.1.2 Analyse von Maßtoleranzen und deren Auswirkungen auf mögliche 
Achsabstandsabweichungen 
Ausgehend von einer Toleranzanalyse, welche die Maßtoleranzen der einzelnen Bauteile 
im Räderwerk nach Fertigungszeichnungen berücksichtigt, können die in Tabelle 3 ange-
gebenen Achsabstandsabweichungen ∆a an einem bestehenden Uhrwerk bestimmt wer-
den. Berücksichtigt werden die Toleranzen der Lagersteinbohrungen in der Werkplatte, 
die Durchmessertoleranzen der Wellen, die Toleranzen der Lagersteinbohrungen, Rund-
laufabweichungen der Wellen, Konzentrizitäten der Lagerbohrungen und das wirksame 
Nennspiel in der Lagerung der einzelnen Zahnradstufen. Der Nennachsabstand („Null-
achsabstand“) der paarenden Räder ist durch die Teilkreisdurchmesser d1,2 bestimmt. 
Der erste Teil der Tabelle zeigt die möglichen Achsabstandsänderungen ∆a bei Summie-
rung aller Einzeltoleranzen (ungünstigstes Zusammenfallen aller Einzeltoleranzen). Hier-
bei sind die Werte sowohl absolut als auch auf den Modul m der Räder bezogen angege-
ben. Da die auftretenden Einzeltoleranzen nicht alle gleichzeitig in einer Richtung wirken 
und nicht jede Einzeltoleranz den ungünstigsten Toleranzwert aufweist, wurde wie im 
Teil 2 der Tabelle 3 angegeben, eine stochastische Verteilung (Normalverteilung) der 
einzelnen unabhängigen Fertigungsmaße (Zufallsgrößen) nach [TRY54] angenommen. 
Hierbei wurde die Berechnung der möglichen Achsabstandsabweichung mit Hilfe des 
Gaußschen Fehlerfortpflanzungsgesetzes durchgeführt. Alle Einzeltoleranzen werden in 
symmetrische Toleranzbereiche überführt. Für die Berechnung der möglichen Achsab-
standschwankungen werden die ermittelten Mittelwerte der Einzeltoleranzen (Erwar-
tungswerte) zu einem Nennspiel asp zusammengefasst und die dazugehörigen Abwei-




chungen (Varianzen) quadratisch aufsummiert, siehe Gl. 4-2. Auf diese Weise lässt sich 
ein Bereich für die Achsabstandsänderung ableiten, welcher sich mit einer Wahrschein-
lichkeit von 95 % einstellt. 



































Gaußsches Fehlerfortpflanzungsgesetz bei symmetrischen Toleranzen mit Nennspiel 
aSP,nenn in der Lagerung 
Nennspiel der Lagerung 
aSP,nenn [mm] 
±0,007 ±0,022 ±0,020 ±0,020 














Gaußsches Fehlerfortpflanzungsgesetz mit mittlerem Spiel aSP aus Kräfteplan 
aSP [mm] +0,000 -0,007 -0,001 +0,006 














Tabelle 3: Achsabstandsabweichungen infolge Fertigungstoleranzen an einem bestehen-
den Uhrwerk  




Aufgrund der speziellen Anordnung der Zahnradstufen im Räderwerk der Uhren, siehe 
Bild 1, wird das Nennspiel der Lagerung nicht vollständig ausgenutzt. Hierbei muss die 
Zahnkraftrichtung an den Zahnflanken der Räder und somit die Verlagerung der Wellen 
im Betrieb berücksichtigt werden. Dies umfasst die Erstellung eines Kräfteplanes, welcher 
von den momentanen Flankenwinkeln der im Eingriff befindlichen Zahnräder abhängt. 
Somit ist für jede Eingriffsstellung eine veränderte Wellenposition im Lager zu erwarten, 
wenn sich die Richtungen der Zahnnormalkräfte ändern. Dieser Zusammenhang wird 
über ein mittleres Spiel für die Berechnung der Achsabstandsänderung ∆a im dritten Teil 
der Tabelle 3 näherungsweise berücksichtigt. Im Ergebnis ist für eine zu optimierende 
Verzahnung eine mögliche Schwankung des Achsabstandes ∆a bei bestehender Anord-
nung der Räder berechenbar, welche realisiert werden muss, ohne dass es zum Blockie-
ren der Räderkette kommt und gleichzeitig in diesem Bereich möglichst geringe Ände-
rungen der kinematischen Eigenschaften auftreten.  
 
 
4.2 Auslegungsstrategien zur Optimierung der Zahnflankenformen im Rä-
derwerk 
Mit Hilfe der im vorherigen Abschnitt beschrieben Vergleiche unterschiedlicher Verzah-
nungsnormen hinsichtlich der Schwankung der Drehmomententreue ∆ηM und dem mittle-
ren Verzahnungswirkungsgrad η in Abhängigkeit der Triebzähnezahl zTrieb, der Überset-
zung i und der Achsabstandsschwankung ∆a wurde das Auslegungskriterium für Verzah-
nungen im Räderwerk mechanischer Uhren verdeutlicht. Hierbei sind eine möglichst 
gleichbleibende Drehmomentenschwankung ∆Mab am Abtrieb der Räderkette und ein ho-
her Verzahnungswirkungsgrad η	zu nennen. Es konnte ebenfalls festgestellt werden, dass 
eine mögliche Optimierung bzw. Auslegung nur für eine bestimmte Zähnezahl-
kombination von Rad und Trieb, eines konstanten Reibwertes µ und einer festen Achsab-
standsabweichung ∆a durchgeführt werden kann. Zwei im nachfolgenden beschriebene 
Auslegungsstrategien sollen Möglichkeiten aufzeigen, Verzahnungen im Räderwerk me-
chanischer Kleinuhren mit einer möglichst geringen Schwankung des Drehmomentes und 
eines hohen mittleren Wirkungsgrades über dem Eingriff der Radpaarung zu berechnen. 
Die für die Berechnungen benötigten geometrischen Randbedingungen wie Flankenspiel, 
„Nullachsabstand“, Übersetzung und verwendeter Bauraum im Räderwerk werden von 








4.2.1 Vorgabe der Drehmomentenübertragung einer Radpaarung am Beispiel 
einer evolventischen oder kreisbogenförmigen Zahnflankenform am An-
triebsrad 
Als Voraussetzung für die beschriebene Berechnung optimierter Zahnradpaarungen gilt 
die Vorgabe einer beliebigen Drehmomentenübertragung. In Bild 50 wird beispielhaft ein 
Verlauf für eine vorgegebene Momentenübersetzung iM einer Zahnradpaarung eine Zahn-
teilung ϕeingr = -2pi/z vor bis eine Zahnteilung ϕeingr = +2pi/z nach der Verbindungslinie 
der Radmittelpunkte dargestellt. Die Kurve ist in zwei Bereiche unterteilt. Dies stellt den 
Eingriff der Zahnräder vor der Verbindungslinie der Radmittelpunkte (stemmender Ein-
griff, Berührwinkel Rad negativ) und den Eingriff nach der Verbindungslinie (ziehender 
Eingriff, Berührwinkel Rad positiv) dar [Peu69], [Roe09]. Der Verlauf der Drehmomente-
nübertragung wird zunächst vereinfachend in beiden Gebieten als linear angenommen, 
so dass der Anstieg der Geraden αst bzw. αzie und die Lage des Schnittpunktes (iM,max) 
zwischen der Kurve der Drehmomentenübertragung iM und der Ordinate variabel ist. So-
mit lassen sich die beiden Teilkurven über Geradengleichungen beschreiben. Der Schnitt-
punkt stellt den Eingriff beider Räder auf der Verbindungslinie der Radmittelpunkte dar. 
Der Idealfall entspricht einer konstanten Drehmomentenübersetzung der zu optimieren-
den Zahnradpaarung, was sich aber aufgrund von zusätzlichen Betriebsbedingungen der 
Zahnradstufe (vorliegende Achsabstandsschwankungen, Reibwert) nur schlecht umset-
zen lässt. Ebenfalls können hierbei Zahnflankenformen entstehen, welche nicht herstell-
bar sind. Deshalb ist eine möglichst gleichbleibende, gering schwankende 
Momentenübertragung anzustreben.  
 
 
Bild 50: Vorgabe des Verlaufes der Drehmomentenübersetzung zur Berechnung optimier-
ter Flankenprofile 
 




Mit Hilfe der Drehmomentenübertragung und eines vorzugebenden Flankenprofils am 
treibenden Rad, ist es möglich, in jeder Stellung der Radpaarung über den konstanten 
Reibwert einen Flankenpunkt am zu optimierenden Trieb zu berechnen. Bei dieser Ausle-
gungsstrategie soll eine evolventische Flankenform des treibenden Rades als Beispiel 
Anwendung finden. Die Verwendung eines Kreisbogenprofils am treibenden Rad ist eben-
falls möglich, siehe Untersuchungen in [Tra13]. Aufgrund der Verwendung der Evolvente 
kann der mathematische Zusammenhang von der Drehmomentenübertragung in Abhän-
gigkeit vom Berührwinkel φeingr der Flanken nach Gl. 4-3 sowohl für den stemmenden 
Eingriff als auch für den ziehenden Eingriff bestimmt werden. Bild 15 zeigt die im Zahn-
eingriff wirksamen Zahnnormalkräfte FN und Reibkräfte FR aufgrund der Drehmomente 
am Antrieb M2 bzw. Abtrieb M1 der Zahnradstufe auf. Mit Index 1 wird das getriebene zu 
optimierende Trieb bezeichnet, Index 2 beschreibt das treibende evolventische Rad. Mit 
Hilfe der Gl. 4-7 lassen sich das momentane Drehwinkelverhältnis iω und das momentane 
Drehmomentenverhältnis iM über Gl. 4-3 ermitteln. 
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φeingr negativ bei stemmendem Eingriff, positiv bei ziehendem Eingriff 
 
Gl. 4-3 
Mit Vorgabe des Berührwinkels φeingr und der dazugehörigen Drehmomentenübersetzung 
iM_mom nach Gl. 4-3 erfolgt die Berechnung des momentanen Eingriffswinkels αw. Über 
den Eingriffswinkel und die mathematischen Beziehungen der Evolvente lassen sich die 
Koordinaten des momentanen Eingriffspunktes Gl. 4-4 bis Gl. 4-6, die Radstellung dreh2 
Gl. 4-8, die Eingriffslinie und die momentane Drehwinkelübersetzung iω_mom Gl. 4-7 be-
rechnen, siehe hierzu auch Bild 51.  
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Bild 51: Momentane Stellung von Rad und Trieb im Eingriffspunkt Pi 
Um das momentan berechnete Triebprofil in einer Ausgangslage zu erhalten, ist es not-
wendig, für jede Eingriffsstellung (Pi) das Trieb um den Winkel ∆φTrieb zurückzudrehen, 
welcher sich aus dem momentanen Drehwinkel des Rades dreh2 mit der zugehörigen 
Drehwinkelübersetzung iω_mom bestimmen lässt, siehe linkes Teilbild in Bild 52. Somit 
kann über das Integral Gl. 4-12 das Triebprofil berechnet werden, welches zusammen 
mit dem evolventischen Rad den vorgegebenen Drehmomentenverlauf aufweist.  
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∆ϕ = ⋅ ∂∫  Gl. 4-12 
Mit einer vorgegebenen Zahndicke s1 am Teilkreis d1 lässt sich die Ausgangsstellung 
dreh1 des berechneten Triebes bestimmen und die Profilkoordinaten im Koordinatensys-
tem X1-Y1 angeben, siehe Bild 52 rechts. Des Weiteren sind eine Zahnfußkurve und ge-
gebenenfalls ein Kreisbogen am Zahnkopf des berechneten Triebprofils in Abhängigkeit 
vom geforderten Kopf- da1 bzw. Fußkreisdurchmesser df1 anzugeben. Zweckmäßig ist 
hierbei ein tangentialer Übergang zum berechneten Flankenprofil sowohl am Zahnkopf 
als auch am Zahnfuß. 





Bild 52: Berechnung Triebprofil in Ausgangslage 
Mit der Berechnung der Zahnflankenformen kann das Eingriffsgebiet beider Zahnräder 
ermittelt werden. Es lassen sich die kinematischen Eigenschaften während des vorgege-
ben Drehwinkelbereiches und die sich über diesen Bereich einstellenden Voreilungskur-
ven berechnen. Wie in Abschnitt 3.3.6 beschrieben, ist es erforderlich, dass die Verläufe 
der Voreilung über dem betrachteten Drehwinkelbereich nur jeweils einen Schnittpunkt 
für Eingriffsbeginn und Eingriffsende aufweisen und möglichst ein großer Abstand zwi-
schen den einzelnen Kurven vorliegt, damit es bei einem Auftreten von Fertigungsabwei-
chungen bzw. Achsabstandsschwankungen zu keinen Eingriffsstörungen an der Radpaa-
rung mit nicht konstanter Drehwinkelübertragung kommt. 
 
In [Tra13] wird die beschriebene Optimierungsstrategie mit einem vorgegebenen kreis-
bogenförmigen Radprofil angewendet. Die Vorgabe der Drehmomentenübertragung er-
folgt nicht durch Geradengleichungen, da dies zu einer zu geringen Anzahl möglicher 
Profilformen führt. Es wird eine Kombination aus Gerade im stemmenden Eingriffsgebiet 
und dem Verlauf eines Polynoms dritten Grades im ziehenden Eingriffsbereich angewen-
det, siehe Bild 53.  





Bild 53: Nichtlineare Momentenvorgabe zur Berechnung optimierter Zahnflankenformen 
[Tra13] 
Auf diese Weise erhöht sich die Anzahl von zu variierenden Parametern und damit ein-
hergehend die Anzahl möglicher Zahnformkombinationen von Rad und Trieb. Für die ma-
thematische Umsetzung erfolgt die Beschreibung der Zahnprofilformen über Koppelge-
triebe. Die Ermittlung der kinematischen Eigenschaften kann mit dem in Bild 54 darge-
stellten Modellen durchgeführt werden. Im momentanen Kontaktpunkt der Zahnflanken 
erfolgt die Bestimmung der Zahnkraftrichtungen sowohl in normaler als auch in tangenti-
aler Flankenrichtung und damit die Umrechnung vom vorgegebenen Drehmomenten-
verlauf zur Drehwinkelübertragung. Mit dessen Hilfe ist die Ermittlung der Voreilungskur-
ven möglich, was etwaige Eingriffsstörungen aufzeigt.  
 
 
Bild 54: Modell der Koppelgetriebe zur Ermittlung optimierter Zahnflankenformen [Tra13] 




4.2.2 Bestimmung der optimalen Momentenübertragung durch Parameterva-
riationen am Beispiel einer Kreisbogenverzahnung 
Eine weitere Möglichkeit, die Drehmomentenübertragung einer Zahnradpaarung für den 
Einsatz in mechanischen Uhren zu optimieren, kann über eine Variation von Geometrie-
parametern erfolgen [KER69]. Dies soll am Beispiel von Kreisbogenverzahnungen aufge-
zeigt werden. Wie in Abschnitt 3.3.4 beschrieben, kann die Berechnung der Kreisbogen-
verzahnungen über Koppelgetriebe durchgeführt werden. Mit den geometrischen Größen 
Radius des Kopfkreisbogenmittelpunktes rKM und dem Winkel zwischen Zahnmitte und 
Kopfkreismittelpunkt δ2 sind die Getriebe bei vorgegebener Zähnezahl zRad,Trieb, Modul m, 
einem Zahndickenhalbwinkel an der Profilgeraden δ über einem definierten Drehwinkel-
bereich vollständig definiert, siehe Bild 55.  
 
  
Bild 55: Geometrische Größen an der Kreisbogenverzahnung 
Mit der zusätzlichen Angabe eines Reibwertes µ lässt sich neben der Drehwinkelübertra-
gung auch die Momentenübersetzung mit Hilfe der in Tabelle 1 angegebenen Beziehun-
gen ermitteln. Über eine festgelegte Anzahl an Geometrieparametern Popt (vier Geomet-
riegrößen) kann ein zu untersuchendes Parameterfeld aufgespannt werden, d.h. eine 
Unterteilung der jeweiligen Parameter in beispielsweise vier Zwischenschritte führt zu 
einem Parameterfeld von Popt4 = 256 zu untersuchenden Varianten. Für jede ermittelte 
Geometrievariante werden die geometrischen Eigenschaften und der Verlauf der Vorei-




lungskurven bestimmt. Nicht brauchbare Varianten aufgrund von Fehlern bei der Vorei-
lung oder einem möglichen Kopfkanteneingriff werden ausgeschlossen und die restlichen 
Varianten nach der Größe der vorhandenen Drehmomentenschwankung und des Dreh-
momentmittelwertes ausgewertet. Fehler bei der Voreilung stellen sich durch mehrere 
Schnittpunkte der Kurven, einen fehlenden Schnittpunkt oder durch ein sehr stark verla-
gertes Eingriffsgebiet vor bzw. nach der Verbindungslinie der Radmittelpunkte dar, siehe 
Abschnitt 3.3.6. Auf diese Weise wird eine Vorauswahl möglicher optimaler Geometriepa-
rameter ermittelt. Mit der Vorauswahl wird eine beliebige Anzahl von Varianten Vopt mit 
dem Kriterium geringste Drehmomentenschwankung oder größter Momentenmittelwert 
getroffen und weiteren Verfeinerungen ifein der geometrischen Parameter und der damit 
verbundenen Ermittlungen aller kinematischer Eigenschaften unterzogen. Es entstehen 
viele mögliche Zahnformkombinationen von Rad und Trieb. Die Gesamtanzahl Vges an 
durchsuchten Varianten lässt sich über Gl. 4-13 bei beispielsweise vier Zwischenschritten 
ermitteln.  
= + ⋅ ⋅4 4ges opt opt fein opt  PV P V i  Gl. 4-13 
Die Parametervariation erfordert Grenzen für die vier Geometrieparameter. Die Gesamt-
höhe der Zähne von Rad und Trieb sollte im Bereich 1,5 bis 2,5 mal Modul m der Rad-
paarung liegen. Damit schränkt sich die Lage des Kopfkreismittelpunktes rKM etwa auf 
einen Bereich von einem Modul m oberhalb und unterhalb des Teilkreises dRad,Trieb der 
Räder ein. Die Begrenzung des Winkels δ2Rad,Trieb an der Profilgeraden der Räder sollte 
die halbe Zahnteilung nicht übersteigen, da die Zähne sonst zu spitz und zu hoch ausge-
prägt sind und eine Fertigung dieser im Abwälzfräsen sehr schwer realisierbar ist. Bei der 
näheren Untersuchung der Parameter fällt auf, dass für rKM_Rad,Trieb ≤ rRad,Trieb viele mögli-
che Getriebekombinationen entstehen, während bei rKM_Rad,Trieb > rRad,Trieb die Verläufe der 
Voreilungskurven Eingriffsfehler der Radpaarungen aufzeigen. Diese sind durch mehrere 
Schnittpunkte der Voreilungskurven oder durch nahezu parallel verlaufende Graphen cha-
rakterisiert. Im Bereich von rKM_Rad ≤ rRad und rKM_Trieb > rTrieb ist ersichtlich, dass sich das 
Eingriffsgebiet der Radpaarung hinter die Verbindungslinie der Radmittelpunkte verlagert 
und bei rKM_Rad > rRad und rKM_Trieb ≤ rTrieb eine Verlagerung des Eingriffs vor die Verbin-
dungslinie der Radmittelpunkte zu beobachten ist. Die Anzahl möglicher für den Einsatz 









4.2.3 Gegenprofilkonstruktion zur Ermittlung der Wälzfräsergeometrie 
Die Herstellung der optimierten Verzahnungsprofile soll im Wälzfräsverfahren durchge-
führt werden. Hierzu muss das Werkzeug für die Fertigung der optimierten Zahnkonturen 
berechnet werden. Dies erfolgt über ein geometrisches Verfahren, welches punktweise 
ein Gegenprofil (Werkzeugprofil) zu einem vorliegenden beliebigen Zahnprofil ermittelt, 
unter der Voraussetzung der Einhaltung des Verzahnungsgesetzes [Lin10].  
Den Ablauf für die mathematische Umsetzung der Gegenprofilkonstruktion (Ermittlung 
der Geometrie des Wälzfräsers) zeigt Bild 56. Hierbei wird der im Verzahnungsgesetz 
beschriebene Sachverhalt genutzt, dass die gemeinsame Normale der beiden aufeinander 
abwälzenden Flankenprofile in jedem Berührungspunkt durch den Wälzpunkt C gehen 
muss, um eine gleichförmige Übersetzung zu gewährleisten [Lin10], [Sch10]. Somit ist es 
möglich, für jede Verzahnung, die das Verzahnungsgesetz erfüllt, punktweise ein Gegen-
profil zu ermitteln. Voraussetzung für die Ermittlung des Gegenprofils bzw. des Werk-
zeugbezugsprofils ist ein vorgegebenes beliebiges Zahnflankenprofil. Der Ablauf der Ge-
genprofilkonstruktion erfolgt für einen Profilpunkt P. Der für die Herstellung des Punktes 
P erforderliche Punkt P‘ stellt den Flankenpunkt am Werkzeug dar. Um den Zeitpunkt, an 
dem sich P im Eingriff befindet, relativ zum Drehwinkel des Rades (Ausgangsprofil) zu 
erhalten, ist es erforderlich, den Schnittpunkt S der Normalen n durch P mit dem Wälz-
kreis zu ermitteln. Das entstandene Dreieck PS0 wird nun solange gedreht, bis S im 
Wälzpunkt C liegt. Der Punkt E entspricht dabei der Position von P, wenn dieser sich im 
Eingriff befindet und ist damit ein Punkt der Eingriffslinie. Die Position des entsprechen-
den Werkzeugprofilpunktes P‘ erhält man durch das Zurückschieben des Dreiecks EC0 in 
x-Richtung um die Bogenlänge SC	 [Lin10]. Diese Berechnung muss für jeden gegebenen 
Profilpunkt angewendet werden, siehe Bild 57. Der Rechenaufwand dieses Verfahrens 
steigt mit zunehmender Anzahl der Ausgangsprofilpunkte. Als Ergebnis der Gegenprofil-
konstruktion lässt sich das Wälzfräserbezugsprofil für die Herstellung einer beliebigen 
Profilform berechnen. Zur Kontrolle des ermittelten Werkzeugprofils dienen Hüllkurven-
konstruktionen [Fah11]. Dabei wird zwischen der Darstellung einer Kurvenschar aus 
Zahnprofilen des Zahnrades, siehe Bild 58, die sich relativ zum festgehaltenen Koordina-
tensystem des Werkzeuges bewegen und somit die Kontur eines Werkzeugzahnes aus 
einer großen Anzahl von Kurven abbilden und der Darstellung eines Zahnes durch die 
Relativbewegung des berechneten Werkzeuges bei festgehaltenem Koordinatensystem 
des Zahnrades unterschieden, siehe Bild 59. Auf diese Weise können auch Flankenprofil-
formen ermittelt werden, welche nicht im Abwälzverfahren hergestellt werden können. 
 
 






































Bild 57: Darstellung eines Zahnprofils mit allen Profilnormalen [Fah11] 
Abgeleitetes Profil 
0 0 









Bild 59:Kurvenschar zur Ableitung des 
Zahnprofils einer Evolventenverzahnung 
[Fah11] 
  




5 Analyse und Optimierung der Schweizer Ankerhemmung 
5.1 Kinematische Eigenschaften einer Schweizer Ankerhemmung 
Mit Hilfe der in Abschnitt 3.4.4 beschriebenen Berechnungsgrundlagen, ist es möglich, 
beliebige Hemmungskonstruktionen zu analysieren und deren kinematische Eigenschaf-
ten zu berechnen und zu vergleichen. Hierzu zählen die Verläufe der Kontaktkräfte zwi-
schen Ankerrad und Ankerpalette beziehungsweise zwischen Ankergabel und Ellipse und 
die resultierenden Drehmomente am Hemmungsrad, dem Anker und der Unruh während 
der Ankerbewegung. Weiterhin sind die zeitlichen Anteile der einzelnen Bewegungspha-
sen einer Hemmung („Auslösung“, „Hebung“, „Fall“, „Nachfall“) signifikant, um Hem-
mungskonstruktionen zu bewerten. Mit der Berechnung des Wirkungsgrades der Hem-
mungen kann festgestellt werden, wieviel von der am Hemmungsrad zur Verfügung ge-
stellten Antriebsenergie an das Schwingungssystem übertragen wird und welche Gleich-
gewichtsamplitude sich an der Unruh einstellt. Am Beispiel einer handelsüblichen mecha-
nischen Kleinuhr mit einer Schweizer Hemmungskonstruktion sollen deren kinematische 
Eigenschaften nachfolgend berechnet, aufgeführt und beschrieben werden. Am Ankerrad 
wird ein Antriebsdrehmoment von MH = 1,00E-06 Nm (0,102 gmm) verwendet, was dem 
Aufzugszustand der Uhr nach etwa 24 Stunden Betriebsdauer entspricht. Das Hem-
mungsrad besitzt zH = 15 Zähne und die Frequenz des Unruhschwingsystems ist 
fU = 3 Hz. Zwischen den Kontaktpartnern Stahl - Rubin (Hemmungsrad-Palette, Ankerga-
bel-Ellipse) wird ein Reibwert von µ = 0,15 (geölt) verwendet [Wir56], [Gla86]. Ausge-
wählte geometrische Größen der Hemmung sind in Tabelle 4 aufgeführt. Alle für die Be-
rechnung erforderlichen Parameter sind in Bild 60 gezeigt.  
 
Zähnezahl Hemmungsrad  zH [-] 15 
Schwingfrequenz Unruh fU [Hz] 3 
Reibwert Rubin-Stahl (geölt) µ [-] 0,15 
Achsabstand Hemmungsrad - Anker aH [mm] 3,05 
Achsabstand Anker - Unruh aU [mm] 3,40 
max. Ankerdrehwinkel γA [°] 6,60 
Drehmoment am Hemmungsrad MH [Nm] 1,00E-06 
Tabelle 4: Ausgewählte geometrische Parameter der untersuchten Schweizer Hem-
mungskonstruktion 





Bild 60: Erforderliche Geometrieparameter zur Berechnung der kinematischen Eigen-
schaften einer Schweizer Ankerhemmung 
Die Bewegungsabläufe der Hemmung werden „quasistatisch“, d.h. ohne den Einfluss der 
dynamischen Bewegung der Hemmungskomponenten ermittelt und in Abhängigkeit des 
Ankerdrehwinkels γΑ aufgetragen. Der Ankerdrehwinkel ist über die Begrenzungsstifte im 
Uhrwerk definiert. In Bild 61 werden die wirksamen Drehmomente um die Drehachsen 
von Anker und Schwinger für eine Vollschwingung der Unruh beispielhaft dargestellt. Im 
linken Bildteil sind die Drehmomente der Hemmung eingangsseitig dargestellt und im 
rechten Bildteil die Drehmomente ausgangsseitig. Die Phase der „Auslösung“ beschreibt 
das benötigte Drehmoment der Unruh, um das Hemmungsrad entgegen seiner eigentli-
chen Antriebsrichtung zu bewegen. In dieser Phase wird der Unruh Energie entzogen. 
Die „Auslösung“ endet indem die Zahnspitze des Hemmungsrades die Hebefläche an der 
Ankerpalette erreicht. Die Phase der „Hebung“ unterteilt sich in den Bereich „Paletten-
hebung“ und „Zahnhebung“. Nach dem letzten Kontakt zwischen Zahnferse am Hem-
mungsrad und der Palettenhebefläche fällt das Hemmungsrad auf „Ruhe“ an der Anker-
palette und der „Nachfall“ beginnt. Bei der quasistatischen Berechnung erfolgt der Über-
gang zwischen den Bewegungsphasen „Auslösung“ - „Hebung“; „Palettenhebung“ -
 „Zahnhebung“ und „Zahnhebung“ - „Fall“ abrupt. In der Realität kommt es aber auf-
grund der hoch dynamischen Bewegung der Hemmungsbauteile in diesen Bereichen zu 
signifikanten Unterschieden zu den quasistatischen Ergebnissen. Dies kann durch Unter-
suchungen mit Hilfe einer Hochgeschwindigkeitskamera und durch Messungen an der 
Unruh näher beschrieben werden. 






Bild 61: Kinematische Eigenschaften einer Schweizer Ankerhemmung, 
oben: Drehmoment am Anker, unten: Drehmoment an der Unruh 
In Bild 62 ist der Bewegungsablauf des Hemmungsrades beim Übergang zwischen „Aus-
lösung“ und „Hebung“ dargestellt. Es ist zu erkennen, dass während eines von der Ge-
schwindigkeit des Ankers abhängigen Drehwinkels, kein Kontakt zwischen Zahnspitze 
und Palette vorliegt. Außerdem trifft die Zahnspitze des Rades etwa ein Drittel von der 
Palettenbreite bPal versetzt auf die Hebefläche auf. In diesem Drehwinkelbereich wird 
keine Energie vom Hemmungsrad an die Unruh übertragen. Ein weiterer Unterschied 
zwischen quasistatischer Berechnung und der realen Hemmungsbewegung tritt beim 
Übergang zwischen „Palettenhebung“ und „Zahnhebung“ auf. Auch hier kommt es kurz-
zeitig zur Trennung des Kontaktes zwischen Palette und Ankerrad. In dem dabei zurück-
gelegten Drehwinkelbereich des Rades wird ebenfalls keine Energie vom Ankerrad an die 
Unruh übertragen, siehe Bild 63. Bei der Analyse des Kontaktes zwischen Ellipse und An-
kergabel kann festgestellt werden, dass beim Übergang der Phase „Auslösung“ zur „He-
bung“ das Spiel zwischen Ellipse und Gabeleinschnitt am Anker durchlaufen. Es entsteht 
ein Winkelbereich am Anker indem kein Kontakt zwischen den Bauteilen vorliegt, dem-
nach auch keine Energie zur Unruh übertragen wird. Die Wirkung des Gabelspiels ist bei 













Bild 62: Aufnahme des Bewegungsablaufes der Hemmung,  
Übergang „Auslösung“ - „Hebung“ an der Eingangspalette 
 
 
Bild 63: Aufnahme des Bewegungsablaufes der Hemmung,  
Übergang „Palettenhebung“ - „Zahnhebung“ an der Ausgangspalette 
Fehlender Kontakt zwischen 
Palette und Zahnspitze 
Fehlender Kontakt zwischen 
Palette und Zahnspitze 





Bild 64: Aufnahme des Bewegungsablaufes der Hemmung,  
Übergang „Auslösung“ - „Hebung“, Kontakt Ellipse - Ankergabel 
Beim Vergleich des theoretischen Gabelspiels und der Wirkung dessen am realen Bauteil 
kommt es in Abhängigkeit von der Geschwindigkeit des Ankers zu einem größeren Dreh-
winkelbereich, indem der Unruh keine Energie vom Hemmungsrad über den Anker zuge-
führt wird. Weiterhin spielt die Trägheit der Bauteile aufgrund der stoßartigen Energie-
übertragung und der Änderung der kinematischen Übersetzung während der Hem-
mungsbewegung eine signifikante Rolle. Diese Auswirkungen können durch die Berech-
nung des Wirkungsgrades nach den Beziehungen in Abschnitt 3.4.4 deutlich gemacht 
werden. Mit Hilfe Gl. 3-18 kann mit einer vorhandenen Unruhamplitude y0, einem Quali-
tätsfaktor Q des Schwingers und der Zähnezahl am Hemmungsrad der Wirkungsgrad ηstat 
der Hemmung berechnet werden. Die Gleichgewichtsamplitude der Unruh kann einerseits 
durch Messungen am Uhrwerk oder über die Lösung der Bewegungsgleichung eines ge-
dämpften, krafterregten Drehschwingers bestimmt werden, siehe Gl. 5-1. Hierbei werden 
die Frequenz des Schwingers mit fU, der Qualitätsfaktor Q, welcher die Verluste der 
schwingenden Unruh beschreibt, die Steifigkeit der Spiralfeder c, das Massenträgheits-
moment JU des Schwingers, das vom Anker über die Ellipse resultierende Drehmoment 
MU der Unruh, die Lagerkraft Fres,Anker am Ankerzapfen, der Durchmesser des Lagerzap-
fens dz,Anker und der Reibwert µLager im Ankerlager berücksichtigt. Das Drehmoment MU ist 
abhängig vom Drehwinkel ϕ der Unruh, siehe Bild 61. Mit der Unterscheidung zwischen 
der Linksschwingung und der Rechtsschwingung der Unruh können die Unterschiede in 
Fehlender Kontakt zwischen 
Ellipse und Ankergabel 




den kinematischen Eigenschaften an der Eingangs- bzw. Ausgangspalette berücksichtigt 
werden. Aufgrund der Berechnung der Kontaktkräfte zwischen den Hemmungsbauteilen 
kann eine überschlägige Berücksichtigung der Lagerreibung am Ankerzapfen angewendet 
werden. Die Reibung bewirkt ein vom Drehwinkel der Unruh abhängiges Reibmoment 
MAnk,Lager entgegen der Bewegung des Ankers und entzieht dem System Energie, wodurch 
sich die Unruhamplitude y0 senkt.  
( ) ( )ϕ ⋅ µ ⋅ϕpiϕ + ⋅ ⋅ ⋅ ϕ + ⋅ ϕ = +
⋅
ɺɺ ɺ res,Anker Lager Z,AnkerUU
U U U
F dMc2 f Q J J 2 J  Gl. 5-1 
( ) ( )ϕ + ϕpiϕ + ⋅ ⋅ ⋅ ϕ + ⋅ ϕ =ɺɺ ɺ U Ank,LagerU
U U
M Mc2 f Q J J  Gl. 5-2 
An der in Tabelle 4 aufgeführten Schweizer Ankerhemmung kann ebenfalls nach den Be-
ziehungen in [Wir70-1] bzw. Gl. 3-25 ein quasistatischer Wirkungsgrad eingangsseitig 
von ηstat,E = 46,0 % und ausgangsseitig von ηstat,A = 47,5 % ermittelt werden. Der Mit-
telwert von ηstat = 46,7 % beschreibt den Wirkungsgrad der Vollschwingung. Bei der Be-
rechnung wurde der Einfluss des Lagerspiels im Ankerlager vernachlässigt, um einen 
Vergleich mit dem Berechnungsergebnis nach Gl. 3-18 durchführen zu können. Die Lö-
sung der Bewegungsgleichung nach Gl. 5-2 liefert eine Gleichgewichtsamplitude von 
y0 = 363°. Unter Verwendung eines Qualitätsfaktors von Q = 175 kann ein Wirkungsgrad 
von η = 47,0 % nach Gl. 3-18 berechnet werden. Es ist ersichtlich, dass die Ergebnisse 
der Wirkungsgradberechnung im quasistatischen Bewegungszustand sehr gut überein-
stimmen. Wird hingegen die Berechnung des dynamischen Wirkungsgrades nach 
[Wir70-1] bzw. Gl. 3-33 herangezogen, so kann eingangsseitig ein Wirkungsgrad von 
ηdyn,E = 43,1 % und ausgangsseitig von ηdyn,A = 44,3 % ermittelt werden. Für die Voll-
schwingung lässt sich ein mittlerer Wirkungsgrad von ηdyn = 43,7 % angeben. Es ist zu 
erkennen, dass der Einfluss der rotatorischen Bauteilträgheiten und die stoßartige Ener-
gieübertragung eine Verringerung des Wirkungsgrades bewirken. Neben den berechne-
ten Wirkungsgraden kann dieser auch mit Hilfe von Messungen am realen Uhrwerk be-
stimmt werden. Hierzu ist zum einen die stationäre Unruhamplitude y0 über die in Ab-
schnitt 6.3 aufgeführten Messmethoden zu ermitteln und zum anderen ist über den Aus-
schwingvorgang der freien Unruh der Qualitätsfaktor Q in Abhängigkeit der Schwin-
gungsamplitude zu erfassen, siehe Bild 65. Am untersuchten Uhrwerk konnte eine Un-
ruhamplitude von y0 = 275° gemessen werden. Über das Diagramm in Bild 65 wird der 
dazugehörige Qualitätsfaktor von Q = 175 bestimmt. Nach Gl. 3-18 berechnet sich der 
Wirkungsgrad am realen Uhrwerk zu ηmess = 34,0 %. Ein Vergleich zwischen messtech-
nisch erfasstem Wirkungsgrad ηmess und berechnetem Wirkungsgrad ηstat liefert einen 
signifikanten Unterschied. Dieser ist mit den Einflüssen der hoch dynamischen Bewegung 




der Hemmungsbauteile, siehe Bild 62 bis Bild 64, aber auch durch die Wirkung von Ferti-
gungs- und Montageabweichungen und dem Einfluss des Öles zu erklären. Der Vergleich 
zeigt, dass eine Unterscheidung zwischen statischem, dynamischem und realem Bauteil-
verhalten im Uhrwerk notwendig ist.  
 
 
Bild 65: Qualitätsfaktor Q der freien Unruh in Abhängigkeit der Schwingungsamplitude, 
Messung in Ziffernblattlage (ZU) 
 
 
5.2 Vergleich unterschiedlicher Ankerausführungen 
In der Literatur werden Hemmungskonstruktionen mit einer gleicharmigen, ungleichar-
migen und halbungleicharmigen Ankerausführung unterschieden. In [Kru87] wird be-
schrieben, dass der ungleicharmige und der halbungleicharmige Anker Vorteile in den 
kinematischen Eigenschaften gegenüber der gleicharmigen Ankerausführung aufweist 
und vorwiegend als Ankerausführung Anwendung findet. Nach [Wir70-1] hingegen wird 
der Unterschied in den kinematischen Eigenschaften zwischen den Ankerformen als ver-
nachlässigbar beschrieben. Mit den in Abschnitt 3.4.4 aufgeführten Gleichungen kann 
eine Analyse der Ankerausführungen erfolgen. Die sich einstellenden Unterschiede in den 
geometrischen und kinematischen Eigenschaften und deren Auswirkungen auf das 
Schwingungssystem und den Wirkungsgrad der Hemmung werden berechnet. In Bild 67 
werden der Verlauf des Drehmomentes an der Ankerwelle und der Unruh eingangsseitig 


























dargestellt. Der halbungleicharmige Anker zeigt Eigenschaften beider Varianten auf. Zu-
sätzlich erfolgt die Berechnung des Wirkungsgrades der Ankerausführungen nach  
[Wir70-1] und über Gl. 5-2. Die Wirkung des Schwerpunktes bei einer gleicharmigen 
bzw. ungleicharmigen Ankerausführung wird bei dieser Untersuchung vernachlässigt. Ein 
Vergleich der geometrischen Eigenschaften mit der Literatur in [Kru87] und [Rey08] be-
stätigt die in Abschnitt 3.4.2 beschriebenen Unterschiede zwischen den Ankerausfüh-
rungsformen, siehe Bild 66. 
 
 
Bild 66: Geometrische Unterschiede zwischen gleicharmiger (schwarz) und ungleicharmi-
ger (rot) Ankerausführung 
Beim gleicharmigen Anker sind die Palettenankerkreise eingangs- und ausgangsseitig 
identisch. Am ungleicharmigen Anker sind der äußere Palettenankerkreis eingangsseitig 
und der innere Palettenankerkreis ausgangsseitig gleich groß. Werden die kinematischen 
Eigenschaften gegenübergestellt, so kann eine geringe Abweichung zwischen gleicharmi-
ger und ungleicharmiger Ankerausführung festgestellt werden, siehe Verläufe des Dreh-
momentes in Bild 67. Der größte Unterschied zeigt sich im Bereich der „Zahnhebung“ 
ausgangsseitig. Die Bewegungsphase „Auslösung“ ist annähernd identisch, die Phase 
„Palettenhebung“ zeigt ausgangsseitig am gleicharmigen Anker ein geringfügig höheres 
übertragenes Drehmoment an die Unruh auf. Eine Berechnung und der Vergleich der 
Wirkungsgrade nach [Wir70-1] bzw. Gl. 3-25 und Gl. 3-33 liefert für die Hemmung mit 
gleicharmigem Anker im Mittel sowohl quasistatisch ηstat = 44,8 % als auch dynamisch 
ηdyn = 41,3 % höhere Werte als die Hemmungsausführung mit ungleicharmigem Anker, 
ηstat = 43,6 % und ηdyn = 40,1 %. Der Vergleich der Gleichgewichtamplitude y0 über die 
Lösung der Bewegungsgleichung nach Gl. 5-2 zeigt ebenfalls kinematische Vorteile beim 
gleicharmigen Anker y0 = 317°, η = 45,0 % gegenüber der Unruhamplitude von 
y0 = 312°, η = 43,6 % mit der ungleicharmigem Ankerausführung auf.  






Bild 67: Vergleich der kinematischen Eigenschaften zwischen einer Schweizer Anker-
hemmung mit gleicharmigem und ungleicharmigem Anker 
 
 
5.3 Analyse des Einflusses einzelner Geometrieparameter auf die kinemati-
schen Eigenschaften einer Schweizer Ankerhemmung 
Für eine Optimierung einer Hemmungskonstruktion bzw. einer speziellen Anpassung ki-
nematischer Eigenschaften ist es erforderlich, die Auswirkungen einzelner Geometriepa-
rameter auf das Schwingungssystem zu untersuchen und deren Wirkungsweise aufzuzei-
gen. Die Ziele einer Hemmungsoptimierung bestehen in einer Erhöhung der Unruhampli-
tude y0 und einer Steigerung des Wirkungsgrades η bei gleichbleibender Energie am An-
trieb der Uhr. Um eine Erhöhung der Unruhamplitude und des Wirkungsgrades zu errei-
chen, ist es erforderlich, das zu übertragende Drehmoment an die Unruh zu steigern, das 
vom Schwinger aufzubringende Drehmoment bei „Auslösung“ zu reduzieren oder die 




Länge der „Hebephasen“, d.h. den zeitlichen Anteil der Energiezufuhr zur Unruh zu erhö-
hen. Hierzu können gezielt geometrische Parameter beeinflusst werden. Betrachtet man 
die kinematischen Eigenschaften einer Schweizer Ankerhemmung, siehe Bild 61 , so kann 
eine Reduzierung der von der Unruh abgegebenen Energie bei „Auslösung“ erreicht wer-
den, wenn der Anteil dieser Bewegungsphase am Hemmungsvorgang verringert wird. Die 
„Auslösung“ setzt sich aus den Phasen „Ruhe“ und „Nachfall“ zusammen. Die „Ruhe“ ist 
ein Sicherheitselement an der Hemmung. Es ermöglicht ein ungehindertes Ausschwingen 
der Ellipse aus der Ankergabel nach dem „Fall“ des Hemmungsrades auf die Ruhefläche 
der benachbarten Ankerpalette. Um die Größe des Ruhewinkels δ muss der Anker ausge-
lenkt werden, damit die Zahnspitze des Hemmungsrades mit der Palettenhebefläche in 
Kontakt tritt und somit die Energiezufuhr zum Schwingungssystem erneut erfolgt. Der 
„Nachfall“ garantiert, dass der Anker gegen die Begrenzungsstifte gedrückt wird und die 
freie Schwingung der Unruh auch bei von außen auf das Uhrwerk eingeleiteten Stößen 
erfolgen kann. Die einfachste Möglichkeit den Drehwinkel des Ankers bei der „Auslösung“ 
zu reduzieren, besteht in der Verkleinerung des maximalen Drehwinkels γAnker am Anker. 
Dies führt direkt zu einer Verringerung des „Nachfalls“ bei gleicher „Ruhe“. In Bild 68 
sind die Auswirkungen dieser Modifikation auf die kinematischen Eigenschaften darge-
stellt. Es ist ersichtlich, dass die Bewegungsphase „Auslösung“ viel kürzer ausgeprägt ist, 
somit von der Unruh weniger Energie aufgebracht werden muss, um den Anker und das 
Räderwerk in Bewegung zu versetzen. Alle anderen Größen bleiben unbeeinflusst.  
 
 
Bild 68: Vergleich des Drehmomentenverlaufes an der Unruh zwischen originaler Hem-
mungsauslegung (blau) und einer Konstruktion mit verringertem „Nachfall“ (rot) 
Der ermittelte Wirkungsgrad über Gl. 3-18, einem Drehmoment am Hemmungsrad von 
MH = 1,00E-06 Nm und einem Qualitätsfaktor der Unruh von Q = 175° steigt von 
ηoriginal = 47,4 % auf ηoptimiert = 49,4 % und die Gleichgewichtsamplitude y0 der Unruh 
verringerter Nachfall 




vergrößert sich bei gleicher Antriebsleistung von y0,original = 325° auf y0,optimiert = 332°. Die 
andere Möglichkeit die Bewegungsphase „Auslösung“ einzukürzen besteht durch die Ver-
lagerung der Ankerpaletten im Ankerkörper, was den Ruhewinkel δ verändert. Dies führt 
aber zusätzlich zur Beeinflussung der Phasen „Hebung“ und „Fall“, was zu einer Ver-
schlechterung der kinematischen Eigenschaften führen kann. 
Einen weiteren Weg den Wirkungsgrad der Hemmung und die Amplitude am Dreh-
schwinger zu erhöhen kann durch die Verkleinerung des wirksamen Gabelspieles erreicht 
werden. Dabei können am Anker die Breite des Gabeleinschnittes oder der Durchmesser 
RE der Ellipse abgeändert werden. In Bild 69 sind die Auswirkungen einer Spielreduzie-
rung und dem damit verringerten Drehwinkel des Ankers γSpiel bzw. des Hemmungsrades 
βSpiel in dem keine Energie an die Unruh übertragen wird, dargestellt. Es ist zu erkennen, 
dass die Spielreduzierung neben dem Drehwinkel des Ankers γSpiel bzw. des Hemmungs-
rades βSpiel Einfluss auf die Phase der „Auslösung“, der „Hebung“ und den „Fall“ hat. 
Beim Vergleich der Gleichgewichtsamplitude und des Wirkungsgrades kann jeweils eine 
Steigerung zur original Hemmungsauslegung festgestellt werden. Die Amplitude der Un-
ruh erhöht sich bei gleicher Antriebsleistung auf y0,optimiert = 332°, bei einem Wirkungs-
grad von ηoptimiert = 49,3 % nach Gl. 3-18.  
 
 
Bild 69: Vergleich des Drehmomentenverlaufes an der Unruh zwischen originaler Hem-
mungsauslegung (blau) und einer Konstruktion mit verringertem Gabelspiel (rot) 
Der Drehwinkel des Hemmungsrades pro Halbschwingung der Unruh unterteilt sich in die 
Bereiche „Auslösung“, „Hebung“ und „Fall“. Bei „Auslösung“ und „Hebung“ erfolgt eine 
Energieübertragung über die Hemmungsbauteile zwischen Räderwerk und Schwingungs-
system. Beim „Fall“ des Ankerrades wird keine Energie vom Hemmungsrad an die Unruh 
übertragen. Dieser Drehwinkelbereich dient als Sicherheit, damit immer nur ein Zahn am 
Hemmungsrad mit einer Ankerpalette in Kontakt kommt. Je geringer der Bereich ausge-
verringertes Gabelspiel 




prägt ist, desto länger findet die Phase „Zahnhebung“ statt. Eine Reduzierung des „Fall“ 
bewirkt demnach eine Erhöhung des Wirkungsgrades und eine Steigerung der Unruh-
amplitude. Die einfachste Möglichkeit den „Fall“ zu beeinflussen, besteht durch die Ände-
rung des Radführungswinkels βR. Eine Erhöhung des Winkels führt zu einem breiteren 
Zahn, gleichzeitig aber auch zur Änderung der Neigung der Zahnhebeflächen, was sich 
unter anderem auf den Wechsel zwischen den Phasen „Palettenhebung“ und „Zahnhe-
bung“ auswirkt, siehe Bild 70. Aufgrund der Erhöhung des Radführungswinkels bei-
spielsweise um ∆βR =  10° kommt es zu einer Steigerung des Wirkungsgrades von 
ηoriginal = 47,4 % auf ηoptimiert = 51,5 % und die Gleichgewichtsamplitude y0 der Unruh 





Bild 70: Auswirkungen einer Erhöhung des Radführungswinkels,  









Beim Wechsel der Hebephasen sollte möglichst kein 
den wirksamen Kraftrichtungen
te auftreten. Dies kann zu zusätzlichen 
mungsvorgang führen, siehe 
„Palettenhebung“ zu „Zahnhebung“ zu keine
bzw. der Unruh. Dies kann 
Palette und am Ankerradzahn am Ende der 
he Bild 71 am Beispiel des Kontaktes der Eingangspalette mit 
 
Bild 71: Auswirkungen unterschiedlicher Neigungen der Hebeflächen an Ankerp
Hemmungsradzahn beim Wechsel zwischen 






signifikanter Unterschied zwischen 
 im Berührungspunkt von Hemmungsrad und Ankerpale
negativen dynamischen Effekten beim He
Bild 63. Im Idealfall kommt es beim Übergang von 
r Unstetigkeit im Momentenverlauf
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Praktisch ist dieser Idealfall aber nicht umsetzbar, weil durch die Wirkung des Schmier-
mittels zwischen Ankerpalette und Ankerradzahn eine Anhaftung beider Hebeflächen er-
folgen kann und zum Ablösen dieser zusätzlich Energie aufgewendet werden muss, wel-
che die Unruhamplitude y0 signifikant senkt. Somit muss eine unterschiedliche Neigung 
der Hebeflächen vorgesehen werden, wodurch ein definierter Punkt-Fläche Kontakt reali-
siert wird. Mit der Vergrößerung von βR ist es daher zusätzlich notwendig, den Zahnspit-
zenkreis DS abzuändern, so dass der Zuwachs des Sprunges im Drehmomentenverlauf 
beim Hebungswechsel minimal ausfällt.   
 
Es ist ersichtlich, dass mit den dargestellten ausgewählten Beispielen gezielt geometri-
sche Eigenschaften untersucht werden können, und die Auswirkungen dieser Parameter 
sind direkt am Drehschwinger der Uhr darstellbar. Eine Parameterstudie ist Vorausset-
zung für eine Optimierung der Hemmungsgeometrie. Dies sollte durch praktische Unter-
suchen (Messungen und Hochgeschwindigkeitsaufnahmen) und weiterführende Berech-
nungen zur Dynamik an der Schweizer Ankerhemmung gestützt werden.  
 
 




6 Experimentelle Untersuchungen 
6.1 Optische Profilmessung 
Zur Ermittlung der Profilabweichungen zwischen dem Nennzustand (Sollzustand) und 
dem gefertigten Bauteil (Istzustand) werden in der Uhrentechnik überwiegend optische 
Messverfahren angewendet. Hierbei sind für eine schnelle Fertigungskontrolle optische 
Messungen mittels Prüffolie und Profilprojektor mit einer starken Vergrößerung der Bau-
teile (Vergrößerung x50 – x100) im Einsatz. Eine Ermittlung des absoluten Betrages der 
Abweichung zwischen Soll- und Istkontur ist somit aber nicht gegeben. Weiterhin werden 
optische Messungen mit automatisierter, rechnergestützter Auswertung zur Ermittlung 
der Fertigungsabweichungen verwendet. Für die durchgeführten Profilmessungen der 
Verzahnungen und der Hemmungsbauteile wurde die Messeinrichtung Werth Videocheck 
IP 250 [Wer12] der Firma Werth Messtechnik GmbH verwendet, siehe Bild 72 links. Das 
zu untersuchende Bauteil wurde über eine Kamera im Durchlichtverfahren aufgenommen 
und über die Software „WinWerth-BestFit“ [Wer12] mit dem Nennprofil verglichen. Als 
Voraussetzung für die Auswertung erfolgte die Abbildung der Soll - Kontur in einer  *.dxf 
Datei. Über dieses Zeichnungsformat ist es möglich, die berechnete Nennkontur maß-
stabsgerecht im Messprogramm zu verwenden. Laut Hersteller wird ein systematischer 
Messfehler von ∆L = ± 2 µm + L / 150 auf einer Messlänge von 120 mm in allen Achs-
richtungen angegeben. Kalibrierungskurven der verwendeten Messmaschine zeigen Ab-
weichungen, welche ∆L ≤ ± 1 µm über einem Messweg von 120 mm nicht übersteigen. 
Da die Messwege bei den durchgeführten optischen Messungen am Zahnrad bzw. am 
Anker kleiner als 120 mm sind, kann von einer maximalen systematischen Messabwei-
chung von ∆L ≤ ± 1 µm ausgegangen werden.  
 
  
Bild 72: Messeinrichtung zur optischen Zahnprofilmessung (links), 






Die optische Messung bedingt eine intensive Reinigung der Bauteile, da schon kleinste 
Fremdpartikel zu einer Abweichung bei der Ermittlung der Zahnkontur führen. Dies er-
wies sich als Hauptproblem bei den Messungen. Außerdem muss gewährleistet werden, 
dass die Bauteile plan auf der Messeinrichtung aufliegen, was vor allem bei der Analyse 
der Triebverzahnungen ein Problem darstellt, da diese als Ritzelwellen ausgeführt wer-
den. Hierfür mussten die zu untersuchenden Triebe zerstört werden und die Messung 
erfolgte an abgedrehten Scheiben mit der Dicke von etwa b = 0,2 mm, siehe Bild 72 
rechts. In Bild 73 ist am Beispiel eines Kleinbodenrades die Abweichung der gefertigten 
Zahnradkontur von der theoretisch berechneten Verzahnung zu erkennen. Die gemesse-
nen Flankenpunkte sind jeweils mit einem grünen Messkreuz dargestellt. Außerdem ist 
das Nennprofil mit einer durchgezogenen schwarzen Linie angegeben. Als äquidistantes 
Toleranzband zur Sollverzahnung sind zwei Hüllkurven gezeichnet. Diese sind abhängig 
von der geforderten Herstellungsabweichung nach Fertigungszeichnungen anzugeben. Es 
ist ersichtlich, dass die Messwerte sehr gut mit dem Sollprofil übereinstimmen. Abwei-
chungen treten vor allem durch Verunreinigungen (rote Messwerte im Messprotokoll zei-
gen Abweichungen über dem Toleranzband) auf. Durch die Variation der Toleranzbänder 
lassen sich die vorhandenen Fertigungsabweichungen durch das Wälzfräsen und bei den 
Trieben durch das nachfolgende Härten und Polieren ermitteln. Die Räder wurden direkt 
nach dem Wälzfräsen vermessen, da dies dem Einbauzustand der Verzahnungen im Rä-
derwerk entspricht. Bei den Trieben wurden zum einen Messungen nach dem Wälzfräsen 
und zum anderen nach dem anschließenden elektrolytischen Polieren durchgeführt. Im 
Ergebnis konnte bei allen Rädern eine maximale Zahnprofilabweichung auf der Flanke 
von ± 3 µm in Flankennormalenrichtung festgestellt werden. Es ist zu erkennen, dass 
überwiegend eine Toleranzüberschreitung am Zahnkopf oder am Zahnfuß stattfindet. 
Dies ist mit den zulässigen Fertigungstoleranzen von +8/-10 µm am Kopfkreisdurchmes-
ser der Verzahnungen zu erklären. Kleine einzelne Messabweichungen auf der Flanke der 
Räder sind durch den Einfluss von Verschmutzungen zu begründen. Bei der Betrachtung 
der Triebkonturen vor und nach dem Polieren der Verzahnungen lassen sich nur gering-
fügige Änderungen an der Zahnflankenform hervorgerufen durch das Polierverfahren, 
erkennen. Die Toleranzen der Flankenabweichungen konnten bei den durchgeführten 
Messungen etwa mit ± 8 µm in Normalenrichtung ermittelt werden. Größere Abweichun-
gen sind im Fußbereich der Zahnräder zu erkennen, was sich ebenfalls durch die zulässi-
gen Herstellungstoleranzen von +0/-18 µm am Kopfkreisdurchmesser begründet. Wei-
terhin lässt sich auf allen Messprotokollen, besonders an den Triebkonturen, eine un-
gleichmäßige Flankenform in Profilhöhe erkennen, so dass Einflüsse auf die Drehwinkel- 
und Drehmomentenübertragung der Zahnradpaarungen entstehen können.  
















Zur Ermittlung der auftretenden Drehmomentenschwankung ∆M im Räderwerk einer me-
chanischen Kleinuhr ist es notwendig, Messungen an Originalbauteilen durchzuführen. 
Hierbei stellte sich das Messgerät Variocouple [CSM09] der Schweizer Firma CSM Instru-
ments [CSM12] als geeignet für die Messung der geringen Drehmomente bzw. Kräfte im 
Uhrwerk heraus, siehe Bild 74. Das linke Foto zeigt den Gesamtaufbau der Messeinrich-
tung bestehend aus einer Antriebseinheit (links), der Einspannmöglichkeit des Uhrwer-
kes, dem Kraftsensor (grünes Bauteil), einer optischen Einrichtung zur Positionierung des 
Uhrwerkes und eines Computers zur Datenerfassung und Auswertung. Das rechte Foto 
zeigt in einer Detailansicht das eingespannte Uhrwerk im Messgerät mit dem verwende-
ten Kraftmesssensor.  
 
  
Bild 74: Messgerät Variocouple der Firma CSM Instruments 
Es wurden Drehmomentmessungen über die erste Zahnradstufe (Federhaus-Minuten-
radtrieb) und über drei Zahnradstufen (Federhaus-Sekundenradtrieb) durchgeführt. Das 
Uhrwerk wurde wie in Bild 75 dargestellt vorbereitet. Am Minuten- und Sekundenrad sind 
Hebel angebracht, mit deren Hilfe es möglich ist, auftretende Schwankungen des Dreh-
momentes über einen Kraftsensor zu ermitteln. Das Schwingungssystem und die Hem-
mung der Uhr wurden bei den Messungen demontiert. Die Hebel sind auf eine maximale 
Durchbiegung von f = 1 µm bei Vollaufzug der Uhr dimensioniert und die Länge ist an 
den Messbereich des jeweiligen Sensors angepasst. Mit dem angewendeten Kraftsensor 
LC-01 liegt ein maximaler Messbereich von ± 0,1 N zu Grunde [CSM01]. Die Messauflö-
sung entspricht laut Hersteller einem Wert von ∆FLC-01 < 10 µN. Das auftretende Dreh-
moment am Federhaus entspricht bei Vollaufzug Man = 7,65 E-03 Nm, am Minutenrad 
einem Wert von MMessung1 = 1,09 E-03 Nm und bei der Messung am Sekundenrad der 
Größe MMessung2 = 1,82 E-05 Nm. Die erforderliche Hebellänge wurde bei Messung 1 auf 




lMessung1 = 15 mm und damit auf eine maximale Kraft von FMessung1 = 0,073 N und bei 
Messung 2 auf lMessung2 = 3 mm und somit auf eine maximale Kraft von  




Bild 75: Uhrwerke zur Messung von Drehmomenten,  
links: Messung am Minutenrad, rechts: Messung am Sekundenrad,  
unten: schematischer Aufbau 
Durch das Spannen der Aufzugsfeder im Federhaus und dem damit verbundenen Ablauf 
des Räderwerkes erfolgt die Momentenabstützung im Messaufbau über den Hebel am 
Kraftmesssensor, siehe Bild 74 rechts. Die Antriebseinheit des Messgerätes treibt das 
eingespannte Uhrwerk um die jeweilige Messwelle mit konstanter Geschwindigkeit an 
(Messung 1: Minutenradwelle, Messung 2: Sekundenradwelle). Somit wird gewährleistet, 
dass es immer zu einer Verspannung des gesamten Räderwerkes und damit zu einem 
dauerhaften Anliegen der Zahnflanken kommt. Mit dem Antrieb des Uhrwerkes erfolgen 
der Ablauf und die Momentenübertragung vom Federhaus hin zum jeweiligen Abtriebs-
rad, was zu den Schwankungen des Drehmomentes aufgrund der einzelnen Zahneingriffe 
im Messverlauf führt. Bei der Messung wird am Kraftsensor eine vertikale Verlagerung 
des durch Blattfedern im inneren des Sensors geführten Messaufnehmers registriert und 









Die Durchführung der Amplitudenmessungen erfolgten zum einen mit dem Messgerät 
Chronoscope M10 [Wit13] der Firma Witschi Electronic AG [Wit12]. Hierbei werden für 
die Ermittlung der Amplitude des Drehschwingers die Schlaggeräusche der Hemmung 
verwendet, siehe Bild 76. Durch Mikrofone wird der zeitliche Abstand zwischen dem Auf-
treffen der Ellipse an der Ankergabel und dem nachfolgenden Kontakt des Ankerradzah-
nes mit der Ausgangspallette am Anker registriert. Der hierbei zurückgelegte Weg φU,Hebe 
(Hebewinkel der Unruh) ist eine hemmungsspezifische Größe und muss vor jeder Mes-
sung am Gerät eingestellt werden. Mit der vorhandenen Schwingfrequenz fU der verwen-
deten Unruh, welche ebenfalls über die periodisch wiederkehrenden Schlaggeräusche 
ermittelt wird, kann über Gl. 6-1 die Amplitude y0 des Drehschwingers bestimmt werden. 
Weiterhin lässt sich mit der Angabe der Sollschwingfrequenz der Gang des Uhrwerkes 
berechnen, d.h. die Abweichung der angezeigten von der realen Zeit in [s / 24 h]. 
= ⋅ ω ⋅0y y cos( t)  Gl. 6-1 
  
 
Ellipse berührt Ankergabel 
(Auslösung) 
 
Ankerrad trifft auf Eingangs-
palette (Palettenhebung) 
 
Ankerrad fällt auf Ausgangs-
palette (Fall) 
Bild 76: Geräusche an der Hemmung zur Ermittlung der Amplitude und der Schwingfre-
quenz der Unruh [Wit14] 
 
Das Messgerät M10 gibt nach sechs Halbschwingungen der Unruh einen gemittelten 
Amplitudenkennwert aus. Dies entspricht einer Abtastschrittweite von fabtast = 1 Hz bzw. 
einem Messwert pro Sekunde. Mit Hilfe der Diskreten Fourier-Transformation (DFT) kann 
das endliche zeitdiskrete Amplitudenmesssignal näher untersucht werden [But09], 
[Web12]. Voraussetzung hierfür ist die Annahme eines periodischen Messsignales. Die 
Ermittlung des Frequenz- und Amplitudenspektrums zeigt die hauptsächlich vorkommen-
den Frequenzen im Messsignal auf, über diese ein Rückschluss auf die Güte der Verzah-




nung im Räderwerk und auf Rundlauf- bzw. Fertigungsabweichungen geschlossen wer-
den kann. Bei einer maximalen Abtastschrittweite von fabtast = 1 Hz können unter Beach-
tung des Abtasttheorems nach „Nyquist - Shannon“ nur Frequenzen bis maximal 
fmax = 0,5 Hz ermittelt werden [But09]. Die zu betrachtenden Frequenzbereiche im un-
tersuchten Uhrwerk mit den Zähnezahlen nach Tabelle 2 sind in Tabelle 5 aufgeführt. Die 
Zahneingriffsfrequenzen liegen im Räderwerk im Bereich feingr = 0,005 Hz bis 2 Hz und 
die durch einen Rundlauffehler verursachten Frequenzen im Bereich 
frund = 0,0397 mHz bis 0,2 Hz. Somit können bei einer Abtastfrequenz von fabtast = 1 Hz 
nur Anregungsfrequenzen bis f = 0,5 Hz und somit bis zum Zahnrad Sekundenradtrieb 
abgebildet werden. Die Frequenzauflösung, d.h. die niedrigste darstellbare Frequenz fmin 
hängt von der Messzeit tmess ab. Damit ein Rundlauffehler des Federhauses abgebildet 
werden kann, muss die Dauer der Amplitudenmessung mindestens 
tMess = 1 / 0,0397 mHz = 7 h betragen. 
 
 Rundlauf (Antriebsrad)   Zahneingriff      
Zahnradstufe: f [Hz] Periode [s] f [Hz] Periode [s] 
Federhaus-Minutenradtrieb  3,97E-05 25188 0,005 200 
Minutenrad-Kleinbodenradtrieb  0,000278 3597 0,033 30,3 
Kleinbodenrad-Sekundenradtrieb  0,00210 476 0,233 4,29 
Sekundenrad-Ankerradtrieb  0,0167 60 2 0,5 
Ankerrad 0,2 5   
Tabelle 5: Rundlauf- und Zahneingriffsfrequenzen im untersuchten Uhrwerk  
Aufgrund der Vorgabe des mit Fertigungsabweichungen behafteten Hebewinkels φU,Hebe 
und des damit verbundenen zufälligen Messfehlers wurden die Amplituden und der Gang 
zusätzlich mit dem Messgerät WatchTest Méchanique der Firma FEMTO [Fem14] erfasst. 
Hierbei werden über einen Laser, welcher die zeitliche Position der Unruhschenkel er-
fasst, die Schwingungsdauer und die Amplitude der Unruh über Gl. 6-1 ermittelt. Mit dem 
Abgleich zwischen optisch erfasster Amplitude und akustischer Messung kann die Ermitt-
lung der wahren Hemmungsgröße Hebewinkel φU,Hebe eines jeden Uhrwerkes stattfinden. 









6.4 Auswertung und Diskussion der ermittelten Messdaten 
Ziel der durchgeführten Messungen besteht darin, die Schwankung des Drehmomentes 
im Räderwerk, dessen Mittelwert und den Wirkungsgrad der Zahnradstufen zu erfassen 
und den Einfluss dieser auf den Drehschwinger der Uhr zu ermitteln. Hierzu werden 
Drehmomentmessungen am Räderwerk und Amplitudenmessungen an der Unruh an 
handelsüblichen Uhrwerken durchgeführt. Mit Hilfe geometrisch angepasster Zahnflan-
kenformen im Räderwerk sollen die Auswirkungen auf das Drehmoment und auf den 
Drehschwinger diskutiert werden. Optimale Parameter zur Auslegung einer Räderwerks-
verzahnung sollen ermittelt werden.  
Zusätzlich soll eine Möglichkeit zur Analyse und Berechnung einer Schweizer Ankerhem-
mung aufgeführt werden. Parametervariation an der Hemmung sollen durch Messungen 
der Amplitude des Drehschwingers diskutiert und deren Einfluss auf den Drehschwinger 
gezeigt werden. Ziel ist die Ermittlung optimaler Parameter zur Erhöhung der Unruhamp-
litude bei gleicher Antriebsleistung im Uhrwerk.  
 
 
6.4.1 Kinematische Eigenschaften des Räderwerkes 
Zu den kinematischen Eigenschaften einer Räderwerksverzahnung zählen die Schwan-
kung des Drehmomentes bzw. die Drehmomententreue ∆ηM und der mittlere Verzah-
nungswirkungsgrad η. Die Auswirkungen dieser Eigenschaften auf die Funktion der Uhr 
lassen sich durch Amplitudenmessungen an der Unruh aufzeigen. Als Grundlage der Er-
mittlung des Wirkungsgrades der Zahnradstufen bei der Drehmomentmessung 1 bzw. 
Drehmomentmessung 2, siehe Bild 75, wird zunächst das Federhaus über einen am Fe-
derhauskern angebrachten Hebel rückwärts mit dem Variocouple [CSM09], siehe Ab-
schnitt 6.2, aufgezogen und anschließend in der eigentlichen Antriebsrichtung der Uhr 
fortlaufend das Drehmoment erfasst. Somit ist es möglich, die Aufzugskennlinie der Fe-
der und damit das zu Grunde liegende Antriebsdrehmoment jedes einzelnen Uhrwerkes 
zu ermitteln, siehe beispielhaft für ein Uhrwerk Bild 77 oben. Die Aufzugskennlinie zeigt 
das erforderliche Drehmoment in der Einheit [gmm] für den Aufzug und das durch Rei-
bung zwischen den anliegenden Federwindungen und im Federhauslager verringerte An-
triebsdrehmoment des Uhrwerkes (Ablaufkennlinie), vergleiche mit Bild 2. Die Drehmo-
mentmessungen am Räderwerk werden bei Messung 1 bei einem Aufzugszustand von 
3 Federhausumdrehungen durchgeführt. Dies entspricht der Einsatzzeit der Uhr nach 
22 h Betrieb. Bei Messung 1 wird der Drehmomentenverlauf über einer Zahnradstufe er-
fasst, siehe beispielhaft Bild 77 unten. Hierbei ist der Eingriff der ersten Zahnradstufe 
neunmal im Gesamtverlauf zu erkennen (Abtriebsdrehwinkel Minutenrad 180°, Antriebs-




drehzahl nan = 0,2 min-1). In Tabelle 6 sind für sechs untersuchte Uhrwerke die ermittelte 
Schwankung der Drehmomententreue ∆ηM, das Antriebsdrehmoment Man und der be-
rechnete mittlere Wirkungsgrad η über Gl. 3-7 aufgeführt. Zur Ermittlung der relativen 
Schwankung des Drehmomentes ∆ηM wurde die ermittelte absolute Momenten-
schwankung ∆Mab je Zahneingriff auf das jeweils vorliegende mittlere Abtriebsdreh-
moment bezogen, weil im Gesamtverlauf neben dem Einfluss der Zahnradstufe zusätzlich 
Rundlauf- und Lageabweichungen der Räder den Momentenverlauf überlagern. Somit ist 
ein Vergleich unterschiedlicher Werke bei verschiedenen Aufzugszuständen gegeben. Es 
ist ersichtlich, dass sowohl das Antriebsdrehmoment als auch der Verlauf des 
Abtriebsdrehmomentes aller untersuchten Uhrwerke unterschiedlich ausgeprägt sind. 
Dies ist überwiegend auf die Wirkung von Fertigungsabweichungen und auf die Schwan-
kungen des Reibwertes in der Verzahnung, im Lager und im Federhaus zurückzuführen. 
Eine fünfmalige Vermessung eines Uhrwerkes (Ein- und Ausbau bei jeder Messung) zeig-
te eine maximale Abweichung der jeweiligen Drehmomentenschwankungen und damit 
einen zufälligen Messfehler von ≤ 8 %. Einen Vergleich der messtechnisch ermittelten 
Verläufe mit der theoretisch berechneten Drehmomentenübertragung zeigt Bild 78. Die 
Verläufe nach Bild 77 ähneln dem simulierten quasistatischen Ergebnis. Das zu Grunde 
liegende Antriebsdrehmoment entspricht ebenfalls dem Aufzugszustand von Werk 1 nach 
22 h Ablauf. Für eine näherungsweise Übereinstimmung des Verlaufes des 
Abtriebsdrehmomentes zwischen Berechnung und Messung erfolgte die Anpassung der 
Achsabstandsschwankung ∆a beim simulierten Verlauf. Hierbei wurden ausgehend von 
einer Analyse der Fertigungstoleranzen und das Erstellen eines Kräfteplanes, wie in Ab-
schnitt 4.1.2 beschrieben, die Grenzen einer möglichen Achsabstandsschwankung ermit-
telt. Das simulierte Abtriebsdrehmoment wurde mit einer Achsabstandsschwankung von 
∆a / m = +0,2 bei einem Reibwert von µ = 0,25 berechnet. Abweichungen der 
Drehmomentenverläufe aus der Messung zum theoretischen Verlauf entstehen zusätzlich 
aufgrund der Wirkung von Fertigungsabweichungen der Räder, Schwankungen des 
Reibwertes µ und der elastischen Verformung der Zähne unter Belastung. Letzteres wird 
vor allem beim Übergang von einem Zahneingriff in den nächsten sichtbar. An den Ver-
läufen aus der quasistatischen Simulation ist eine große Unstetigkeitsstelle 
(Momentensprung) bei jedem Eingriffswechsel zu erkennen. Dies begründet sich mit den 
Untersuchungen in [Koe58] und [Try64], nach denen bei einer Zahnradpaarung mit nicht 
konstanter Drehwinkelübersetzung immer nur ein Zahnpaar während der Bewegungs-
übertragung im Eingriff sein kann. Aufgrund der wirksamen Fertigungsabweichungen und 
der Momentenbelastung und der damit verbundenen elastischen Zahnverformung, 
kommt es voraussichtlich kurzzeitig zu einem Doppeleingriff. Dies führt zu einem allmäh-







Bild 77: Drehmomentmessung über einer Zahnradstufe (Federhaus-Minutenradtrieb) - 
Werk 1, oben: Federkennlinie, unten: Drehmoment am Minutenradtrieb 
 























































Des Weiteren ist eine geringere Schwankung des Abtriebsdrehmomentes im Vergleich zur 
quasistatischen Simulation zu erkennen, siehe Schwankung der Momententreue. Im Mit-
tel kann eine Momententreueschwankung von ∆ηM = 4,7 % der sechs untersuchten Wer-
ke ausgegeben werden. Die mit Hilfe der Software berechnete Schwankung der 
Momententreue liefert zum Vergleich einen Wert von ∆ηM,th ≈ 7,0 %. 
 
Werk Antriebsmoment Abtriebsmoment Wirkungsgrad 
Man [gmm] Mab,mittel [gmm] ∆ηM [%] η [%] 
1 605 84,4 5,26 97,6 
2 630 85,9 5,13 95,4 
3 620 85,7 4,64 96,7 
4 640 88,3 4,47 96,6 
5 590 80,8 4,24 95,9 
6 640 87,5 4,36 95,7 
Tabelle 6: Ermittelte Drehmomentschwankungen über einer Zahnradstufe 
Die Drehmomentmessung über drei Zahnradstufen (Messung 2) liefert am Beispiel eines 
Uhrwerkes die nach Bild 79 dargestellten Drehmomentenverläufe. Hierbei wurden die 
Uhrwerke unter Vollaufzug untersucht. Das Abtriebsrad (Sekundenrad) drehte sich wäh-
rend der Messungen sieben Umdrehungen (φab = 2520°), sodass im Gesamtverlauf 
2,1 Federhauszahneingriffe und rund 14 Eingriffe der Stufe Minutenrad - Klein-
bodenradtrieb (2. Zahnradstufe) zu erkennen sind. Die Antriebsdrehzahl am Variocouple 
beträgt nan = 1 min-1. Der Vergleich des gemessenen Momentenverlaufes mit dem simu-
lierten Ergebnis nach Bild 80 weist auch über drei Verzahnungsstufen bei gleichem An-
triebsmoment Gemeinsamkeiten auf. Unterschiede stellen sich hierbei aufgrund der Wir-
kung der elastischen Zahnverformung, der auftretenden Reibung in den Lagerstellen der 
Räder, einer Streuung des Reibwertes im Zahnkontakt, etwaigen Verunreinigungen im 
realen Räderwerk und durch Fertigungs- und Montageabweichungen ein. Die Drehmo-
mentschwankung der sechs untersuchten Werke entspricht im Mittel einem Wert von 
∆ηM ≈ 23,5 %. Zum Vergleich konnte eine theoretische relative Momenten-
treueschwankung von ∆ηM ≈ 24,2 % berechnet werden. Hierbei wurde bei allen drei 
Zahnradstufen ein Reibwert von µ = 0,2 und eine Achsabstandsschwankung von 







Bild 79: Ergebnisse der Drehmomentmessung über drei 
Zahnradstufen (Federhaus-Sekundenrad) 
 
Bild 80: Simulierter Drehmomentenverlauf über drei  
Zahnradstufen (Federhaus-Sekundenrad) 
Neben der Messung des Drehmomentes im Räderwerk können die Auswirkungen der ki-
nematischen Eigenschaften durch Amplitudenmessungen am Schwingungssystem der 
Uhr aufgezeigt und bewertet werden. Hierzu ist in Bild 81 oben der Amplituden-
Zeitverlauf eines untersuchten Uhrwerkes für eine Messzeit von tmess = 60 min und im 
unteren Bildteil dieser detailliert für einen Messbereich von 15 min aufgeführt. Im Ge-
samtverlauf sind deutlich periodische Schwankungen der Amplitude, hervorgerufen durch 
den Zahneingriff der ersten und der zweiten Zahnradstufe, zu erkennen. Ein Zahneingriff 
der ersten Stufe dauert etwa 200 s (3,3 min) und ein Eingriff der zweiten Zahnradstufe 





























Werk Antriebsmoment Abtriebsmoment Wirkungsgrad 
Man [gmm] Mab,mittel [gmm] ∆ηM [%] η [%] 
1 750 1,51 26,8 84,6 
2 805 1,55 21,2 80,1 
3 780 1,53 23,3 82,3 
4 780 1,59 21,3 85,6 
5 780 1,54 25,7 82,9 
6 770 1,57 22,8 85,6 
Tabelle 7: Ermittelte Drehmomentschwankungen über drei Zahnradstufen  
Des Weiteren sind im Gesamtverlauf Auswirkungen von Rundlaufabweichungen einzelner 
Zahnräder überlagert. Mit Hilfe der DFT Analyse können die signifikanten Frequenzen im 
Gesamtverlauf ermittelt werden. Bei einer Messzeit von tmess = 60 min und einer Abtast-
frequenz von fabtast = 0,5 Hz ist eine minimale Frequenz von f = 0,000278 Hz abbildbar, 
was dem Rundlauffehler des Minutenrades zuzuordnen ist. Eine maximale Anregungsfre-
quenz von fmax = 0,25 Hz ist unter Beachtung des „Nyquist - Shannon“ Kriteriums dar-
stellbar [But09]. Somit kann ein möglicher Rundlauffehler des Ankerrades aufgezeigt 
werden, aber eine Amplitudenschwankung, hervorgerufen durch die Zahneingriffsfre-
quenz der vierten Zahnradstufe, kann nicht ermittelt werden, vergleiche mit Tabelle 5. 
Die größten Drehmomentenschwankungen resultieren aus den ersten beiden Zahnrad-
stufen und den Rundlauffehlern von Minuten- bis Sekundenradwelle. In Bild 82 ist das 
Frequenzspektrum der in Bild 81 dargestellten Amplitudenmessung aufgeführt. Es lassen 
sich signifikante Einflussgrößen auf den Amplitudenverlauf erkennen. Den größten Ein-
fluss bewirkt der Rundlauf der Ankerradwelle mit den beiden Zahnrädern Ankerrad und 
Ankerradtrieb. Eine Umdrehung des Ankerrades dauert t = 5 s bzw. mit f = 0,2 Hz. Wei-
terhin lassen sich der Einfluss der Rundlaufabweichung der Sekundenradwelle mit Se-
kundenrad und Sekundenradtrieb (t = 60 s bzw. f = 0,0167 Hz) und der Rundlauf der 
Kleinbodenradwelle (t = 480 s bzw. f = 0,00208 Hz) erkennen. Betrachtet man den Ein-
fluss der Verzahnungsstufen, so kann ein deutlicher Einfluss auf den Amplitudenverlauf 
durch die 1. Zahnradstufe (Federhaus-Minutenradtrieb) mit einer Zahneingriffsfrequenz 
von f = 0,005 Hz und der zweiten und dritten Ordnung, aufgrund der 2. Zahnradstufe 
(Minutenrad-Kleinbodenradtrieb) mit einer Frequenz von f = 0,033 Hz und der zweiten 
Ordnung und ein geringerer Einfluss verursacht durch die 3. Stufe (Kleinbodenrad-







Bild 81: Amplitudenmessungen am Schwingsystem eines ausgewählten Uhrwerkes  
oben Messzeit 60 min, unten detailliert 15 min  
Mit Hilfe des bei der DFT Analyse ermittelten Amplitudenspektrums cn und des Phasen-
spektrums φn zur Abbildung des Amplituden-Zeit-Verlaufes durch periodische Sinus- und 
Kosinus Glieder, kann ein Amplitudenverlauf einzelner Anregungsfrequenzen über Gl. 6-2 
berechnet werden [Web12]. Am Beispiel der 1. Zahnradstufe kann mit der ersten 
(f = 0,005 Hz), zweiten (f = 0,01 Hz) und dritten (f = 0,015 Hz) Ordnung der Zahnein-
griffsfrequenz ein Gesamtverlauf zusammengesetzt werden, welcher den Verläufen der 
Drehmomentenschwankung, dargestellt in Bild 77 bzw. Bild 78 ähneln. Auf diese Weise 
ist eine Abschätzung der Amplitudenschwankung, verursacht durch einzelne Einflussgrö-
ßen aus dem Gesamtverlauf möglich, siehe Bild 83. Im Ergebnis dieser Analyse ist eine 
Schwankung der Amplitude, hervorgerufen durch die Drehmomentenschwankung der 
ersten Zahnradstufe mit ∆A1 = 5,5°, der zweiten Zahnradstufe mit  ∆A2 = 0,8° und der 
dritten Zahnradstufe mit ∆A3 = 0,25°, festzustellen. Der größte Einfluss auf die Amplitu-
denschwankung kann durch die Wirkung von Rundlauffehlern ermittelt werden. Hierbei 


































∆ARundlAnk = 7,2° ersichtlich. Der Einfluss der Sekundenradwelle und der Kleinbodenrad-
welle und deren Räder liegt bei ∆ARundlSek = 1,3° und ∆ARundlKlein = 1,7°. 
 
 
Bild 82: Frequenzspektrum der Amplitudenmessung am Schwingsystem eines ausgewähl-
ten Uhrwerkes (DFT Analyse) 
 
Bild 83: Berechnete Amplitudenschwankung am Schwingsystem eines ausgewählten 





= ⋅ ω ⋅ + ϕn n n ny c cos( t )  Gl. 6-2 
Um die Amplitudenschwankung am Drehschwinger zu senken, können zum einen die 
Fertigungs- und Montageabweichungen angepasst werden, um den Einfluss der Wirkung 
von Rundlaufabweichungen zu verringern oder es können zum anderen gezielt Zahnpro-
filanpassungen der Räderwerksverzahnungen durchgeführt werden, um die Drehmomen-
tentreue der Zahnradpaarung zu verbessern. Mit den in Abschnitt 4.2 beschriebenen 
Zahnflankenanpassungen, mit dem Ziel eine möglichst gleichbleibende Drehmomentenü-
bertragung zu erreichen, wurde die 1. Zahnradstufe der bisher untersuchten Uhrwerke 
angepasst und messtechnisch geprüft. Es wurde zunächst die in Abschnitt 4.2.2 be-
schriebene Geometrieoptimierung durchgeführt. Hierbei wurden ausgehend von den 
Zähnezahlen der Räder (zTrieb = 18, zRad = 126) und der Vorgabe eines Kreisbogenprofils 
beider Zahnräder optimale Profilparameter ermittelt, welche die speziellen Anforderungen 
an eine Uhrenverzahnung erfüllen. Im Ergebnis entstand eine Zahnradpaarung mit den in 
Bild 85 dargestellten und in Tabelle 8 aufgeführten kinematischen Eigenschaften.  
 
Werk Antriebsmoment Abtriebsmoment Wirkungsgrad 
Man [gmm] Mab,mittel [gmm] ∆ηM [%] η [%] 
1 600 82,6 2,96 96,4 
2 580 79,2 3,19 95,6 
3 610 82,2 2,85 94,4 
4 595 78,8 3,31 92,7 
5 620 83,3 3,36 94,1 
6 615 81,9 3,05 93,2 
Tabelle 8: Ermittelte Drehmomentschwankungen über einer Zahnradstufe an Uhrwerken 
mit angepasster 1. Zahnradstufe (Kreisbogenverzahnung) 
Es wurden Drehmomentmessungen, analog den Untersuchungen am originalen Uhrwerk, 
über einer Zahnradstufe (Messung 1) und über drei Zahnradstufen (Messung 2) durchge-
führt. Die Drehmomentmessungen über eine Zahnradstufe zeigen wie erwartet im Ver-
gleich zu den Messungen an originalen Uhrwerken eine geringere Schwankung der 
Momententreue ∆ηM auf. Im Durchschnitt stellt sich bei den sechs untersuchten Uhrwer-
ken eine Momentreueschwankung von ∆ηM = 3,12 % ein. Die Berechnung des theoreti-
schen Drehmomentenverlaufes, siehe Bild 85, zeigt eine Momententreueschwankung von 
∆ηM,th = 2,0 %. Beim Vergleich des Wirkungsgrades η bzw. des mittleren Drehmomentes 




Mab,mittel kann eine leichte Abnahme des Wirkungsgrades der angepassten Zahnradstufe 
im Vergleich zu den Messergebnissen an den original Uhrwerken und dem theoretisch 
berechneten Verlauf beobachtet werden. Die Unterschiede in den kinematischen Eigen-
schaften stellen sich aufgrund der Wirkung von Fertigungs- bzw. Montageabweichungen, 
der elastischen Zahnverformung, der auftretenden Reibung in den Lagerstellen der Rä-
der, einer Streuung des Reibwertes im Zahnkontakt und etwaigen Verunreinigungen im 





Bild 84: Drehmomentmessung über einer Zahnradstufe (Federhaus-Minutenradtrieb) mit 





















































Bild 85: Simulierter Drehmomentverlauf mit angepasster 1. Zahnradstufe (Federhaus-
Minutenrad) 
Eine Analyse des messtechnisch ermittelten Drehmomentenverlaufes über drei Zahnrad-
stufen zeigen die in Tabelle 9 aufgeführten Ergebnisse. Den Drehmomentenverlauf eines 
untersuchten Uhrwerkes zeigt beispielhaft Bild 86. Hierbei sind 2,1 Zahneingriffe der ers-
ten angepassten Zahnradstufe und 14 Eingriffe der 2. Zahnradstufe mit originaler Ver-




Antriebsmoment Abtriebsmoment Wirkungsgrad 
Man [gmm] Mab,mittel [gmm] ∆ηM [%] η [%] 
1 755 1,51 26,0 84,0 
2 730 1,45 21,6 83,3 
3 740 1,50 21,3 85,1 
4 725 1,44 24,6 83,7 
5 780 1,55 26,6 83,6 
6 760 1,57 22,3 87,0 
Tabelle 9: Ermittelte Drehmomentschwankungen über drei Zahnradstufen mit angepass-
ter 1. Zahnradstufe (Kreisbogenverzahnung) 
Beim Vergleich der Messergebnisse zwischen den Werken mit angepasster Zahnflanken-
form der 1. Zahnradstufe und den originalen Uhrwerken nach Tabelle 7, konnte zunächst 
keine Verbesserung der Drehmomentenschwankung festgestellt werden. Die 
Momententreue hat sich zu den Werken mit den originalen Verzahnungen nicht verän-
dert. Im Durchschnitt der sechs untersuchten Uhrwerke ist eine 
Momententreueschwankung von ∆ηM = 23,7 % festzustellen. Ebenfalls ist in Bild 87 zum 
1 Zahneingriff 




Vergleich der theoretisch berechnete Drehmomentenverlauf dargestellt. Hieraus ergibt 
sich eine Momentreueschwankung von ∆ηM,th = 23,5 %. Es wurde bei allen drei Zahnrad-
stufen ein Reibwert von µ = 0,2 und eine Achsabstandsschwankung von ∆a / m = 0 be-
rücksichtigt. Der Vergleich des Wirkungsgrades η über drei Zahnradstufen mit angepass-
ter 1. Stufe zeigt im Mittel der sechs Werke einen leicht erhöhten Wirkungsgrad von 
η = 84,4 % auf, der mittlere Wirkungsgrad mit originaler Verzahnung liegt hingegen bei 
η = 83,5 %.   
 
 
Bild 86: Ergebnisse der Drehmomentmessung über drei 
Zahnradstufen (Federhaus-Sekundenrad) mit angepasster 1. Zahnradstufe - Werk 2 
 
Bild 87: Simulierter Drehmomentenverlauf über drei 
Zahnradstufen (Federhaus-Sekundenrad) mit angepasster 1. Zahnradstufe 
Neben den Messungen des Drehmomentes erfolgt analog den Untersuchungen an den 
originalen Uhrwerken eine Messung der Schwingungsamplitude über einer Messzeit von 































werkes Bild 88 oben. Im unteren Bildteil ist ein Ausschnitt der Amplitude über einer Zeit 
von tmess = 15 min aufgeführt. Im Vergleich zum Bild 81, indem die Amplitude der Unruh 
an Werken mit originalen Zahnflankenformen im Räderwerk dargestellt ist, sind die peri-
odischen Schwankungen der Unruhamplitude hervorgerufen durch die 1. Zahnradstufe 
(Eingriff aller t = 200s) nicht mehr eindeutig zu erkennen. Somit bestätigen sich die Er-
gebnisse der Berechnungen und der Messungen über einer Zahnradstufe nach Tabelle 8 




Bild 88: Amplitudenmessungen am Schwingsystem eines ausgewählten Uhrwerkes mit 
angepasster 1. Zahnradstufe, oben Messzeit 60 min, unten detailliert 15 min 
Die Amplitudenschwankungen, hervorgerufen durch den Eingriff der Räder der 2. Stufe, 
(Eingriff alle t = 30 s) sind hingegen deutlicher sichtbar. Demnach sollten sich bei einer 
Analyse des Amplituden-Zeit-Verlaufes mittels einer DFT Berechnung diese Erkenntnisse 
widerspiegeln, vergleiche mit Bild 89. Im berechneten Frequenzspektrum sind neben den 


































Zahneingriffe im Räderwerk, auch die Auswirkungen von Rundlauffehlern der Räder und 
Triebe im Uhrwerk zu erkennen. Hierbei sind analog zu den bisherigen untersuchten 
Uhrwerken die Rundlauffehler von Minutenrad/-trieb mit den Anregungsfrequenzen 
f = 0,000278 Hz und von Ankerrad/-trieb mit einer Frequenz von f = 0,2 Hz deutlich 
sichtbar. Mit Hilfe des Amplituden- und Phasenspektrums als Ergebnis der DFT Analyse 
kann über Gl. 6-2 die Amplitudenschwankung hervorgerufen durch einzelne Einflussgrö-
ßen ermittelt werden. Die Auswertung der Amplitudenverläufe zeigt hierbei eine Amplitu-
denschwankung, hervorgerufen durch die 1. Zahnradstufe (Optimiert) von ∆A1 = 2,96° 
mit einer Zahneingriffsfrequenz von f = 0,005 Hz, der 2. Zahnradstufe mit  ∆A2 = 2,28° 
mit einer Frequenz von f = 0,033 Hz und der 3. Zahnradstufe mit ∆A3 = 0,39° und einer 
Eingriffsfrequenz von f = 0,233 Hz. Die aus den Rundlauffehlern resultierenden Amplitu-
denschwankungen lassen sich zu ∆ARundlMin = 2,5° am Minutenrad/-trieb und 
∆ARundlAnk = 1,06° am Ankerrad/-trieb bestimmen.  
 
 
Bild 89: Frequenzspektrum der Amplitudenmessung am Schwingsystem eines ausgewähl-






Bild 90: Berechnete Amplitudenschwankung am Schwingsystem eines ausgewählten 
Uhrwerkes verursacht durch die 1. Zahnradstufe mit angepasster Zahnflankenform 
Mit Hilfe der durchgeführten Analysen zur Bestimmung der kinematischen Eigenschaften 
der Räderwerksverzahnungen konnte beispielhaft gezeigt werden, dass sich die Schwan-
kungen des Drehmomentes der Zahnradstufen auf die Amplitude des Drehschwingers 
übertragen. Zusätzlich konnte der Einfluss von Fertigungs- und Montagefehlern auf die 
Schwingung der Unruh ermittelt werden. Die Anwendung der DFT Analyse zeigte die ein-
zelnen Einflussgrößen separat auf, wodurch gezielt Optimierungen vorgesehen werden 
können. Am Beispiel der Optimierung der 1. Zahnradstufe der untersuchten Uhrwerke 
konnte eine Reduzierung der Schwankung des Drehmomentes und der hierdurch entste-
henden Amplitudenschwankung an der Unruh erreicht werden.  
 
 
6.4.2 Praktische Umsetzung und Messergebnisse der Optimierung einer 
Schweizer Ankerhemmung 
Die in Abschnitt 5 beispielhaft beschriebenen Geometrieanpassungen und weitere für 
eine verbesserte Hemmungskonstruktion relevanten Parameter wurden praktisch im 
Uhrwerk untersucht. Hierbei erfolgte die Herstellung der Bauteile durch drei Geometrie-
varianten, welche Untersuchungen einzelner Geometrieanpassungen separat und in 
Kombination ermöglichen. Die Fertigung der Komponenten erfolgte im LIGA Verfahren 
(Lithografie, Galvanik, Abformung). Das ermöglicht eine präzise Herstellung der Konturen 
und verringert damit den Einfluss von Fertigungsungenauigkeiten an den Bauteilen Anker 
und Hemmungsrad [Ris12]. Mit Hilfe der Ankervariante V1 und des Ankerrades V1 ist die 
bisherige Hemmungskonstruktion beschrieben. Sie stellt die Grundlage für den Vergleich 




der kinematischen Eigenschaften (Amplitude der Unruh und Wirkungsgrad der Hem-
mung) der Konstruktionsvarianten untereinander dar. Die Vorteile der aufgeführten Geo-
metrievariationen bestehen in der Tatsache, dass nur die Geometrie des Ankers und des 
Hemmungsrades abgeändert werden müssen. Die Ankerpaletten und die Ellipse, welche 
aus einem künstlichen Rubin gefertigt werden, bleiben unverändert. Außerdem bleibt die 
Geometrie der Unruh unberührt. In der Optimierungsvariante V2 am Anker wurde die 
Anpassung des Gabelspiels umgesetzt, siehe Abschnitt 5.3. Dies erfolgte durch eine Ver-
ringerung der Breite des Gabeleinschnittes. Ebenfalls konnte die Verlängerung der Hebe-
phasen und somit der Verringerung der Phase „Fall“ eingangs und ausgangs realisiert 
werden. Angepasst wurden hierzu der Zahnfersenkreis DF, der Zahnspitzenkreis DS und 
der Radführungswinkel βR. Weiterhin erfolgte eine Verringerung der Zahnbreite bHR am 
Hemmungsrad zur Reduzierung des Massenträgheitsmomentes JHR und der wirksamen 
Reibfläche zwischen Ankerpalette und Hemmungsrad. Praktische Untersuchungen liefer-
ten die Erkenntnisse, dass der Einfluss des Schmiermittels auf die Kontaktflächen der 
Hemmungsbauteile zu zusätzlichen Energieverlusten führt. Eine Reduzierung der Kon-
taktflächen führte zu einer Steigerung der Unruhamplitude. Zur Ausbildung eines gleich-
mäßigeren Schmierfilmes und zur weiteren Reduzierung der Reibfläche der Kontaktpart-
ner erfolgte zusätzlich die Anbringung eines Schmierabsatzes am Zahn des Ankerrades, 
vergleiche Abschrägung der Hebefläche am Hemmungsrad in [Kru87].Die dritte Ankerva-
riante V3 enthält zusätzlich zum verringerten Gabelspiel die Verkürzung des Ankerdreh-
winkels bzw. die Verringerung des Ankerdrehwinkels während der Phase des „Nachfalls“. 
Die Umsetzung erfolgte durch eine Verbreiterung der Ankergabel (außen), sodass der 
Anker in einem kleineren Drehwinkelbereich an den Begrenzungsstiften anliegt. 
 
In Bild 91 sind die Amplitudenmesswerte der Uhrwerke unter Verwendung der optimier-
ten Hemmungsbauteile aufgeführt. Es wurden drei Werke mit den angepassten Geome-
trien untersucht. Die Variante Ankerrad V1 mit Anker V1 stellt die bisherige Hemmungs-
konstruktion dar. Die Amplitude y0 des Drehschwingers entspricht hierbei im Mittel der 
drei untersuchten Werke einem Wert von y0V1 = 275°. Unter Verwendung des Qualitäts-
faktors der Unruh von Q = 170 und einem Antriebsdrehmoment am Ankerrad von etwa 
Man = 1,26E-06 Nm kann ein Wirkungsgrad von ηV1,V1 = 28 % nach Gl. 3-18 berechnet 
werden. Es ist ersichtlich, dass jede Geometrieanpassung eine Verbesserung der Ampli-
tude des Drehschwingers bewirkt. Die Schwankung der Amplituden der dargestellten 
Werke je Geometrievariante ist vor allem auf den Einfluss des Schmierfilms im Lager des 
Ankers und zwischen Ankerrad und Ankerpalette bzw. Ankergabel und Ellipse zurückzu-
führen. Außerdem sind Herstellungs- und Montageabweichungen wirksam, welche die 





scheidend. Unter Verwendung des bisher eingesetzten Ankerrades V1 und den unter-
schiedlichen Ankervarianten V2 und V3 kann durch eine Verringerung des Gabelspiels 
und der Phase des „Nachfalls“ eine Erhöhung der Unruhamplitude von etwa  
∆y0 = 10° - 15° erreicht werden. Bei gleichem Qualitätsfaktor Q = 170 der Unruh und 
dem Antriebsdrehmoment von Man = 1,26E-06 Nm erhöht sich der Wirkungsgrad der 
Hemmung im Vergleich zur Ausgangskonstruktion bis auf ηV1,V3 = 31 %. Mit der Verwen-
dung des geometrisch angepassten Hemmungsrades V2 und den jeweiligen Ankervarian-
ten ist im unteren Teil von Bild 91 zuerkennen, dass die Verwendung des bisher einge-
setzten Ankers V1 und des neuen Ankerrades V2 ebenfalls eine Amplitudenverbesserung 
von ca. ∆y0 = 10° - 15° bewirkt. Die Realisierung aller geometrischen Anpassungen (An-
ker V3, Ankerrad V2) führt bei den untersuchten Uhrwerken zu einer Steigerung der Un-
ruhamplitude auf y0 = 300° - 305°. Dies entspricht einem Wirkungsgrad von bis zu 
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Bestehende Hemmungskonstruktionen können durch die beschriebenen Geometriean-
passungen gezielt verändert und optimiert werden. Einzelne Geometrieparameter können 
separat und in Kombination theoretisch als auch praktisch näher betrachtet und ausge-
wertet werden. Im Ergebnis konnte eine Verbesserung der Ausgangskonstruktion einer 
Schweizer Ankerhemmung realisiert werden, welche zu einer höheren Unruhamplitude y0 
und damit zu einem besseren Wirkungsgrad η der Hemmung bei gleicher Antriebsleis-
tung führt.  
 




7 Programme zur Berechnung und Optimierung von Uhrenverzah-
nungen 
Im Bereich der Räderwerksverzahnung mechanischen Kleinuhren war es notwendig, ein 
PC Programm zu schaffen, welches typische in der Uhrentechnik angewendete Verzah-
nungsarten abbildet und so einen Vergleich der geometrischen und kinematischen Eigen-
schaften ermöglicht. Hierzu wurden im Programm sowohl Kreisbogenverzahnungen als 
auch evolventische Sonderverzahnungen hinterlegt. Bei den Kreisbogenverzahnungen 
werden die geometrischen Größen der Zahnprofile nach einschlägigen Normen als Einga-
begrößen verwendet und damit die Geometrie der Räder berechnet. Bei den Evolventen-
verzahnungen ist die Definition des geradflankigen Werkzeugprofils erforderlich, wodurch 
sich die Zahnformen der Räder bestimmen lassen. Mit den Zahnprofilen ist es möglich, 
den Eingriff der Räder zu definieren. Es können die Eingriffslinie, Eingriffsbeginn und Ein-
griffsende nach den Beziehungen in Abschnitt 3.3 berechnet werden. Die Darstellung der 
Ergebnisse erfolgt nach Bild 92 links im PC Programm. Die berechneten geometrischen 
Eigenschaften können zum einen zur Visualisierung des Eingriffes beider Zahnräder ge-
nutzt werden und zum anderen stehen die Zahnprofile als Sollkontur für weiterführende 
Zahnprofilmessungen oder für die Zeichnungserstellung zur Verfügung. Hierzu erfolgt die 
Ausgabe der Konturen als *.dxf, *.pdf Datei und allgemeingültig im *.xls Format. Neben 
den geometrischen Größen werden die kinematischen Eigenschaften der Zahnradpaarun-
gen ermittelt und in einem Diagramm über der Eingriffslinie dargestellt. Hierzu werden 
die kinematische Übersetzung iωmom bzw. die Winkeltreue ηω, der Drehmomentenverlauf 




















Die Eigenschaften können für verschiedene Achsabstandsschwankungen ∆a und bei un-
terschiedlichen Reibwerten µ im Zahnkontakt berechnet werden. Die berechneten 
Drehmomentenverläufe dienen ebenfalls zum Vergleich mit Drehmomentmessungen am 
realen Uhrwerk. Die ausgegebenen kinematischen Eigenschaften zeigen zusätzlich die 
Schwankung der Winkeltreue ∆ηω bzw. Momententreue ∆ηM und den mittleren Verzah-
nungswirkungsgrad auf. Ein Vergleich unterschiedlicher Verzahnungsnormen, wie in Ab-
schnitt 4.1.1 beschrieben, ist mit den im Programm dargestellten und berechneten Ei-
genschaften möglich. Für die Optimierung der einzelnen Zahnradstufen hinsichtlich einer 
gleichbleibenden Drehmomentenübertragung entstand ein weiteres PC Programm. Hier-
bei wird zwischen der Optimierung eines an die vorgegebenen geometrischen und kine-
matischen Eigenschaften angepassten Triebprofils nach Abschnitt 4.2.1 und der Optimie-
rung der Kreisbogenverzahnungen nach Abschnitt 4.2.2 unterteilt. Für die Optimierung 
nach Abschnitt 4.2.1 muss das evolventische Ausgangsprofil über die Definition des 
Werkzeugbezugsprofiles erfolgen. Bei Verwendung einer Kreisbogenverzahnung als An-
triebsrad muss die Geometrie des Zahnprofiles beschrieben werden. Die Zahnradpaarung 
wird mit Hilfe der Zähnezahlen am Rad und Trieb und der dazugehörigen Achsabstands-
schwankung definiert. Beim Starten der Berechnung wird mit Hilfe des Ausgangsprofiles 
und einem variablen Drehmomentenverlauf nach Bild 50 das dazugehörige Triebprofil 
ermittelt. Es werden nur Optimierungsvarianten gespeichert, welche eine sinnvolle Her-
stellung der Räder ermöglichen. Alle Varianten werden in einem nach Bild 93 angegebe-
nen Fenster aufgeführt. Die Abbildung zeigt den Eingriff der Räder, das optimierte Trieb-
profil mit einer vorgegebenen Zahnkopf- und Zahnfußausrundung, die kinematischen 
Eigenschaften der Radpaarung und die dazugehörigen Voreilungskurven auf. Bei der 
zweiten Optimierungsstrategie nach Abschnitt 4.2.2 sind als Eingabeparameter die 
Zähnezahlen der Räder, die Achsabstandsschwankung und ein Reibwert anzugeben. Bei 
der Optimierung werden die geometrischen Parameter am Radprofil und am Triebprofil 
variiert und die kinematischen Eigenschaften jeder Zahnradpaarung berechnet. Die Vari-
anten mit den geringsten Drehmomentenschwankungen werden aufgeführt, siehe  
Bild 94. Zu jeder Variante sind der Eingriff der Räder, das Triebzahnprofil, die kinemati-
schen Eigenschaften und die Voreilungskurven der Radpaarungen angegeben. 
Die Vorteile der PC Programme lassen sich durch eine schnelle und einfache Möglichkeit 
zum Vergleich und zur Optimierung kinematischer und geometrischer Eigenschaften un-
terschiedlicher Verzahnungsarten zusammenfassen. Mit der Ausgabe der Soll-Konturen 
der Verzahnungen ist zusätzlich ein Tool entstanden, welches direkt für die Qualitätssi-
cherung der Bauteile Anwendung finden kann. Ebenfalls stellen die Berechnungen im PC 
Programm die Grundlage für die messtechnische Untersuchung der kinematischen Eigen-
schaften der Radpaarungen dar. 





Bild 93: Auswahl einer Optimierungsvariante nach deren kinematischen Eigenschaften 
am Beispiel einer evolventischen Sonderverzahnung 
 
Bild 94: Auswahl einer Optimierungsvariante nach deren kinematischen Eigenschaften 
am Beispiel einer Kreisbogenverzahnung




8 Programm zur Berechnung und Optimierung einer Schweizer 
Ankerhemmung 
Die Umsetzung der in Abschnitt 5 beschriebenen mathematischen Zusammenhänge zur 
Abbildung und Berechnung einer Schweizer Ankerhemmung erfolgte in einem PC Pro-
gramm, siehe Bild 95. Hierbei wird zwischen der Konstruktion einer Hemmung und der 
Analyse einer bestehenden Hemmungsauslegung unterschieden. Für die Hemmungskon-
struktion sind zwei gängige in der Literatur aufgeführte Arten hinterlegt. Die erste Emp-
fehlung ist in [Sto71] beschrieben und wird nachfolgend als Konstruktionsanleitung nach 
„Stoppok“ bezeichnet. Eine weitere Möglichkeit, eine Schweizer Ankerhemmung zu kon-
struieren wird in [Ver11] aufgeführt und ist unter dem Begriff Auslegung nach „Vermot“ 
im PC Programm implementiert.  
 
 
Bild 95: PC Programm zur Auslegung und Berechnung einer Schweizer Ankerhemmung 
Der Aufbau des PC Programmes ist in drei Bereiche unterteilt. Der linke Teil in Bild 95 
beinhaltet die Eingabeparameter für die Konstruktion bzw. die Berechnung der Schweizer 
Ankerhemmungen. Im mittleren Bildteil werden die für die Funktion der Hemmung rele-
vanten geometrischen Größen dargestellt. Zu erkennen sind die Zähne am Ankerrad, der 
Eingabeparameter Ausgabeparameter Darstellung der Konstruktion 




Anker durch die Paletten und die Ankergabel und der Drehschwinger mit Ellipse. Unter 
der Darstellung können die Ausgabegrößen festgelegt werden. Neben den geometrischen 
Größen können die kinematischen Parameter, d.h. die Drehmomente um die Drehachsen 
von Anker und Unruh bzw. die Kontaktkräfte während der Hemmungsbewegung in Ab-
hängigkeit des Ankerdrehwinkels bzw. des Unruhdrehwinkels eingangsseitig und aus-
gangsseitig ausgewählt werden, siehe beispielhaft Bild 96.  
 
 
Bild 96: Kinematische Eigenschaften einer Schweizer Ankerhemmung 
Weiterhin ist es möglich, die Geometrie der abgebildeten Ankerhemmung in eine *.su2 
Datei zu übergeben, um weiterführende Dynamik Untersuchungen mit Hilfe der Software 
SIMPACK [Sim12] durchzuführen. Die Bauteile Ankerrad, Anker und Ellipse werden ein-
zeln ausgegeben. Ebenfalls ist für die Bewertung einer Hemmung der Wirkungsgrad sig-
nifikant. Dieser wird nach den Beziehungen in [Wir71] sowohl für die quasistatische Be-
wegung ηstat, siehe Gl. 3-19 als auch mit dem Einfluss dynamischer Stoßvorgänge ηdyn, 
siehe Gl. 3-25 analytisch berechnet. Die Berechnung erfordert die Eingabe des Antriebs-
drehmomentes am Ankerrad MHR, die Frequenz des Drehschwingers fU, den Wirkungsrad 
pro Zahnradstufe des Räderwerkes ηRW und die Massenträgheitsmomente vom Hem-

















klusive der Paletten JA und das Massenträgheitsmoment von der Unruh JU. Weiterführend 
erfolgt die numerische Berechnung der Gleichgewichtsamplitude des Schwingers y0 und 
über die Angabe eines Qualitätsfaktors Q des freien Schwingers berechnet sich der qua-
sistatische Wirkungsgrad η nach Gl. 3-18 und Gl. 5-2. Der dritte Teil des Programmes 
zeigt die Ausgabegrößen einer Schweizer Ankerhemmung auf. Hierbei sind die geometri-
schen Größen „Auslösung“, „Ruhe“ δ, „Nachfall“ γNach, „Hebung“ γHeb, „Fall“ βFall und der 
gesamte Drehwinkel des Hemmungsrades β eingangsseitig und ausgangsseitig relevant. 
Außerdem sind die Werte der Wirkungsgradberechnungen ηstat, ηdyn, η angegeben und in 
zusätzlichen Diagrammen über einer definierten Simulationszeit die Amplitude y0 der Un-
ruh in [°] und der Gang in [s/d] über der Unruhamplitude dargestellt, siehe Bild 97.   
 
 
Bild 97: Amplitude in Abhängigkeit der Simulationszeit (links) 
Gang in Abhängigkeit der Amplitude (rechts) 
Die Vorteile des Berechnungsprogrammes bestehen in der einfachen und schnellen Vor-
dimensionierung einer Hemmungskonstruktion. Es lassen sich die relevanten Eigenschaf-
ten einer Schweizer Ankerhemmung gezielt berechnen und für vergleichende Untersu-
chungen verwenden. Es können gängige, in der Uhrentechnik angewendete Arten für die 
Hemmungskonstruktion verwendet werden. Mit der Möglichkeit, beliebige Hemmungs-
auslegungen zu untersuchen und über Parametervariationen geometrische und kinemati-
sche Eigenschaften anzupassen, entstand weiterhin ein Tool zur Hemmungsoptimierung. 
Die vorhandene Schnittstelle im PC Programm für eine weiterführende Untersuchung der 
dynamischen Bewegungsabläufe der Hemmungen ermöglicht die vollständige Betrach-
tung einer Schweizer Ankerhemmung von der theoretischen Auslegung bis hin zur prakti-
schen Umsetzung der Baugruppe. Ein Vergleich zwischen Messdaten und Berechnungs-
ergebnissen ist auf diesem Weg gegeben. Unterschiede zwischen praktischen und theo-







Mit dieser Arbeit wird ein Beitrag zur Analyse, Berechnung und Optimierung von Uhren-
komponenten in mechanischen Kleinuhren geschaffen. Die im Kraftfluss zwischen Feder-
haus und Schwingungssystem liegenden Baugruppen Räderwerk und Hemmung werden 
näher untersucht und die Möglichkeiten der Berechnung und der weiterführenden Anpas-
sung werden aufgezeigt. Aufbauend auf der Beschreibung der Funktion einer mechani-
schen Kleinuhr und einer grundlegenden Literaturrecherche, welche den Stand der Aus-
legung und Berechnung, überwiegend aus den Jahren zwischen 1950 bis 1975, der Teil-
systeme Räderwerk und Hemmung darstellt, werden Berechnungsgleichungen abgeleitet. 
Diese Beziehungen dienen als Grundlage für die Berechnung der Bewegungsabläufe im 
Räderwerk und der Hemmung, speziell der Schweizer Ankerhemmung. Die Umsetzung 
der Beziehungen erfolgt in PC Programmen, womit eine schnelle und reproduzierbare 
Möglichkeit der Berechnung geschaffen wurde. In den PC Programmen werden sowohl 
beim Räderwerk als auch bei der Schweizer Ankerhemmung die geometrischen und ki-
nematischen Eigenschaften der Teilsysteme bestimmt und ausgegeben. Die Ergebnisse 
dienen der Analyse unterschiedlicher Konstruktionen oder bei der Auslegung und Konzep-
tionierung von Neukonstruktionen. Außerdem ist mit der Schaffung der Programme die 
Möglichkeit entstanden, berechnete geometrische und kinematische Parameter als Soll-
Zustand für weiterführende Geometriemessungen und die Ermittlung von kinematischen 
Eigenschaften an Zahnrädern oder Hemmungsbauteilen zu verwenden.  
 
Mit der ausführlichen Untersuchung des Räderwerkes einer mechanischen Kleinuhr wer-
den typische in der Uhrentechnik verwendete Verzahnungsnormen aufgezeigt und unter-
einander verglichen. Spezielle Anforderungen, welche an die Räderwerksverzahnung ge-
stellt werden, stellen die Grundlage für weiterführende Optimierungsaufgaben an der 
Zahnform der Räder dar und ermöglichen Bewertungskriterien für die Zahnradpaarungen 
zu definieren. Mit der Abbildung und der Berechnung des Eingriffes einer Zahnradpaa-
rung mit ungleichmäßiger Drehwinkelübertragung können die geometrischen und kine-
matischen Eigenschaften, das heist die Zahnformen der Räder, die Drehmomententreue 
und der Verzahnungswirkungsgrad über einem Zahneingriff ermittelt werden. Es werden 
sowohl Kreisbogenverzahnungen als auch evolventische Sonderverzahnungen unter-
sucht. Der Einfluss von Fertigungsabweichungen auf den Achsabstand wird ermittelt und 
in den Berechnungen berücksichtigt. Die berechneten Soll-Konturen der Zahnräder wer-
den für optische Zahnprofilmessungen verwendet und ermöglichen die Ermittlung von 
Fertigungsabweichungen an bestehenden Zahnrädern. Drehmomentmessungen am Uhr-





kinematischen Eigenschaften des Berechnungsprogrammes auf. Verglichen werden die 
Schwankungen des Drehmomentes am jeweiligen Abtriebsrad und der mittlere Verzah-
nungswirkungsgrad der Radpaarung. Die Messungen werden, wie auch die Berech-
nungsgrundlagen voraussetzen, „quasistatisch“ durchgeführt, das heist ohne den Einfluss 
von einer dynamischen Bewegung der Räder im Uhrwerk. Die Auswertungen der Dreh-
momentmessungen zeigen gute Übereinstimmungen zwischen der theoretischen Berech-
nung und den Messwerten auf. Es können weiterhin Erkenntnisse bezüglich der nicht 
gleichmäßigen kinematischen Übersetzung der Zahnradpaarungen festgestellt werden. 
Hierbei erfolgt eine Auswertung der Voreilungskurven der Radpaarung, über die die Be-
stimmung von Eingriffsbeginn und Eingriffsende möglich ist. Es zeigt sich, dass der Ver-
lauf der Kurven signifikante Eigenschaften für die Bewertung der Verzahnungen im Uhr-
werk darstellen. Die gewonnenen Erkenntnisse werden bei Optimierungen der Zahnform 
hinsichtlich einer möglichst drehmomententreuen Übertragung angewendet. Es werden 
Optimierungsstrategien für evolventische und kreisbogenförmige Verzahnungsformen 
aufgezeigt. Praktische Untersuchungen stützten die Optimierungsüberlegungen und lie-
fern Verbesserungen in der Drehmomentenübertragung an einer ausgewählten Zahnrad-
paarung. Ebenfalls können Auswertungsstrategien an den Amplitudenmessungen des 
Drehschwingers der Uhr angewendet werden. Neben den Schwankungen des Drehmo-
mentes der einzelnen Zahnradstufen können im Amplituden-Zeit-Verlauf Rundlaufabwei-
chungen der einzelnen Räder mit Hilfe der Diskreten Fourier Analyse (DFT) ermittelt 
werden.  
 
Mit der näheren Untersuchung des Teilsystems Hemmung, speziell der Schweizer Anker-
hemmung, erfolgt die Möglichkeit der Abbildung unterschiedlicher Hemmungskonstrukti-
onen in einem erstellten PC Programm. Es werden ausgehend von den geometrischen 
Eingabegrößen, der „quasistatische“ Bewegungsablauf berechnet und die übertragenen 
Kräfte und Momente zwischen Räderwerk und Schwingungssystem der Uhr ausgegeben. 
Ein Vergleich unterschiedlicher Ausführungsformen einer Schweizer Ankerhemmung kann 
durchgeführt werden. Weiterhin sind zwei typische in der Uhrentechnik verwendete 
Konstruktionsanleitungen zur Schweizer Ankerhemmung im PC Programm abgebildet. Die 
Berechnung der Geometrie der Hemmung dient zum Abgleich mit Messungen zur Quali-
tätssicherung, aber auch für weiterführende Analysen zur Dynamik im Bewegungsablauf 
der Hemmung. Die ermittelten kinematischen Eigenschaften werden mit Hochgeschwin-
digkeitsaufnahmen an realen Hemmungen in Uhrwerken verglichen, womit Unterschiede 
und Gemeinsamkeiten zwischen einer „quasistatischen“ und „dynamischen“ Hemmungs-
auslegung aufgezeigt werden. Der Kontakt Hemmungsrad - Ankerpalette und der Kontakt 





kante Eigenschaften zur Einschätzung einer Hemmung hinsichtlich ihrer kinematischen 
Übertragung. Parameter zum Vergleich unterschiedlicher Hemmungen werden definiert. 
Mit Hilfe des PC Programmes werden gezielt Optimierungen an der Schweizer Anker-
hemmung hinsichtlich einer Wirkungsgradsteigerung untersucht und durchgeführt. Der 
Einfluss ausgewählter Geometrieparameter auf die kinematischen Eigenschaften, der 
Wirkungsgrad und die Amplitude des Drehschwingers der Uhr werden sowohl theoretisch 
als auch praktisch durch Messungen der Unruhamplitude aufgezeigt. Die praktische Um-
setzung der Anpassung von Geometrieparametern führt an einer beschriebenen Hem-
mungskonstruktion zur Verbesserung des Wirkungsgrades und somit zur Steigerung der 
Unruhamplitude bei gleicher Antriebsleistung. Mit dieser Arbeit können die Bewegungsab-
läufe der Hemmung nachvollzogen werden und ein Vergleich zu Messungen ist hiermit 
gegeben. Die gewonnenen Erkenntnisse können weiterhin als Grundlage für eine nähere 
Untersuchung der dynamischen Bewegungsabläufe der Hemmungskomponenten ange-
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